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O teorie este cu atât mai remarcabilã cu cât este mai mare 
simplitatea premiselor sale, cu cât conecteazã lucruri cât mai 
diferite şi cu cât este mai cuprinzãtor domeniul ei de aplicare. 
De aici provine impresia profundã pe care a fãcut-o asupra mea 
termodinamica clasicã. Ea este unica teorie fizicã cu caracter 
general care, în limitele de aplicaţie a conceptelor ei de bazã, 
sunt sigur ca nu va fi rãsturnatã niciodatã. 
 

Albert Einstein 
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PREFAŢÃ – scurt istoric 

Istoria dezvoltãrii termodinamicii este legatã direct de apariţia şi 
dezvoltarea maşinilor termice. În a doua jumãtate a secolului XVIII, 
dezvoltarea industrialã şi a transporturilor nu se mai putea efectua fãrã 
existenţa unui motor termic universal. Datoritã numeroaselor perfecţionãri 
aduse de cãtre James Watt (19 ianuarie 1736 - 19/25 august 1819), maşina 
cu abur a devenit un veritabil motor termic. Dacã ne întrebãm care a fost 
aportul fizicii din acele timpuri la desãvârşirea maşinii cu abur, care au fost 
principiile fizice privind legitãţile transformãrii cãldurii în lucru mecanic, 
într-un motor cu abur, atunci raspunsul este negativ.  

Un eveniment remarcabil în dezvoltarea fizicii şi fundamentarea 
termodinamicii ca ştiinţã poate fi considerat anul 1824, când s-a publicat 
lucrarea "Reflecţii asupra puterii motrice a focului şi a maşinilor capabile 
sã transforme aceastã putere" a inginerului militar francez Nicolas Leonard 
Sadi Carnot (1 iunie 1796 - 24 august 1832). Au existat preocupãri privind 
fenomenele termice şi înainte, acumulându-se chiar o anumitã experienţã 
practicã în construcţia maşinilor cu abur dar, Sadi Carnot, prin lucrarea sa, 
este primul care formuleazã problema transformãrii cãldurii în lucru 
mecanic într-o formã generalã. El defineşte noţiunile teoretice de "motor 
ideal" şi "proces închis reversibil". Conluziile la care ajunge Sadi Carnot 
sunt independente de construcţia maşinii şi natura agentului de lucru şi prin 
aceasta el a formulat o teorie generalã a maşinilor termice. Lucrarea lui Sadi 
Carnot a contribuit în mod fundamental la definirea principiului doi al 
termodinamicii.  

La dezvoltarea termodinamicii ca stiinţã, cronologic, menţionãm 
descoperirea legilor gazelor perfecte: Boyle - Mariotte (1661), Gay - Lussac 
(1802), Dalton (1802), Avogadro (1811), şi ulterior definirea de cãtre 
inginerul francez Benoît Paul Emile Clapeyron (26 februarie 1799 - 28 
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ianuarie 1864) a ecuaţiei termice de stare a gazelor perfecte. În anul 1842 
apare prima lucrare a naturalistului şi medicului german Julius Robert 
Mayer (25 noiembrie 1814 - 20 martie 1878), care a formulat ideea 
transformãrilor calitative şi conservãrii cantitative a diferitelor feluri de 
"forţe". El a introdus noţiunea de echivalent mecanic al unitãţii de cãldurã şi 
a determinat prin calcul analitic, pe baza valorilor cãldurilor specifice ale 
gazelor perfecte cunoscute atunci, valoarea acestui echivalent. Însã Robert 
Mayer a neglijat experienţa directã, care ar fi fost convingãtoare pentru 
contemporanii sãi. Gloria rezolvãrii experimentale îi revine fizicianului 
englez James Prescott Joule (24 decembrie 1818 - 1889), care în anul 1843 a 
publicat lucrarea sa experimentalã, prin care s-a definit principiul de 
echivalenţã dintre cãldurã şi lucru mecanic. Datoritã lucrãrilor lui Mayer, 
Joule şi Helmholtz, a fost formulat în forma definitivã principiul de 
echivalenţã dintre caldurã si lucru mecanic iar în baza acestuia s-a postulat 
transformarea şi conservarea energiei, care în procesele energetice cu 
aspecte termice precizate reprezintã primul principiu al termodinamicii.  

În anul 1850 a fost publicatã lucrarea fizicianului şi matematicianului 
Rudolf Julius Emanuel Clausius (2 ianuarie 1822 – 24 august 1888) "Despre 
forţa motrice a cãldurii". În aceastã lucrare se vorbeşte despre posibilitãţile 
de transformare reciprocã a cãldurii şi lucrului mecanic. Prin aceastã lucrare 
se scot în evidenţã particularitãţile specifice cãldurii, care apar în 
transformãrile reale ireversibile şi pe care legea conservãrii şi transformãrii 
energiei nu le ia în consideraţie. Rudolf Clausius a reuşit, pe baza lucrarilor 
lui Carnot, Mayer şi Joule, sã defineascã clar principiile unu şi doi ale 
termodinamicii. Rudolf Clausius este primul care a formulat expresia 
cantitativã a primului principiu al termodinamicii într-o ecuaţie care uneşte 
cantitãţile de cãldurã şi lucru mecanic de deformare (aferent variaţiei de 
volum), schimbate cu exteriorul de un corp termodinamic, cu variaţia 
energiei interne a acestuia. La definiţia principiului doi al termodinamicii, el 
a introdus un nou parametru de stare, care mai întâi a fost denumit 
"echivalent de transformare", iar din anul 1865 "entropie". Noţiunea de 
entropie, introdusã de R. Clausius, ocupã un loc primordial în metoda 
analizei exergetice. Postularea de cãtre principiul doi a sensului natural de 



Optimizarea exergoeconomicã                                                                                 INTRODUCERE 

9 
 

desfãşurare a proceselor energetice reale, ireversibile, se regãseşte într-o 
formã clarã, naturalã, elevatã, în principiul creşterii de entropie sau 
producţiei de entropie prin ireversibilitate.  

Aproape concomitent cu lucrãrile lui R. Clausius apar mai multe 
lucrãri ale lui William Thomson (din 1892 Lord Kelvin, 26 iunie 1824 - 17 
decembrie 1907), în care se reformuleazã principiul doi într-o definiţie 
echivalentã şi care în principiu postuleazã imposibilitatea realizãrii unei 
maşini monotermice sau ceea ce denumim astãzi perpetuum mobile de speţa 
a doua. În anul 1848, în baza concluziilor lui S. Carnot, W. Thomson a 
demonstrat existenţa unei scãri universale de temperaturã, care nu depinde 
de capacitãţile termice ale corpurilor. El a definit şi argumentat relaţiile 
pentru realizarea unei asemenea scãri de temperaturã absolutã, care în 
onoarea lui a primit denumirea de scara Kelvin. W. Thomson a formulat în 
anul 1856 prima teorie termoelectricã, care reprezintã de fapt o extindere a 
domeniului de aplicare al termodinamicii la fenomene electrice. Datoritã 
lucrãrilor clasice ale lui R. Clausius şi W. Thomson la sfârşitul secolului 
XIX termodinamica ajunge la perfecţiunea unei ştiinţe de sine stãtãtoare. 
Termodinamica, fundamentatã în urma necesitãţilor de perfecţionare a 
maşinii cu abur, a contribuit la apariţia şi dezvoltarea unor noi ramuri 
tehnice. Astfel au fost descoperite principiile de funcţionare şi construcţie 
ale instalaţiilor frigorifice, a contribuit la perfecţionarea motoarelor cu 
ardere internã, a turbinelor cu vapori şi cu gaze, a permis fundamentarea 
schemelor termice ale centralelor producãtoare de energie electricã şi/sau 
termicã.  

La dezvoltarea termodinamicii au contribuit şi inginerii, un ilustru 
reprezentant, contemporan cu R. Clausius şi W. Thomson, este inginerul 
scoţian William John Macquorn Rankine (5 iulie 1820 – 24 decembrie 
1872). Noţiunea de entropie, introdusã de R. Clausius, a permis, pe baza 
principiilor termodinamicii, deducerea unor noi legitãţi privind proprietãţile 
substanţelor în diferite stãri de agregare şi ca urmare definirea unor noi 
noţiuni fizice de bazã. Cercetãrile efectuate în acest sens au contribuit, la 
sfârşitul secolului XIX, la apariţia unei noi ştiinţe - chimia fizicã. Fondarea 
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acestei ştiinţe este legatã în principal de fizicianul american Josiah Willard 
Gibbs (11 februarie 1839 – 28 aprilie 1903), care a descoperit legea fazelor 
şi a definit potenţialele termodinamice.  

În baza analizei proprietãţilor substanţelor în apropierea temperaturii 
de zero absolut, fizicianul german Walther Hermann Nernst (25 June 1864 – 
18 November 1941) a emis o teoremã prin care se precizeazã cã entropia 
substanţelor condensate tinde spre o valoare constantã când temperatura 
tinde spre zero absolut. Teorema lui W. Nernst, a fost completatã de cãtre 
fizicianul german Max Karl Ernst Ludwig Planck (23 aprilie 1858 - 4 
octombrie 1947) care a apreciat cã entropia tinde spre zero când temperatura 
absolutã tinde spre zero. Teorema lui Nernst, completatã de cãtre Planck, stã 
la baza principiului trei al termodinamicii. Dezvoltarea maşinilor termice a 
impus cercetãri minuţioase asupra proprietãţilor termofizice ale agenţilor 
termodinamici de lucru, apa, aerul umed, agenţii frigorifici, etc. Menţionãm 
în acest sens rezultatele fizicianului german Richard Mollier (30 November 
1863 –13 March 1935) şi profesorului termodinamician rus Leonid 
Constantinovici Ramzin care au construit diagrame pentru aerul umed, ale 
colectivelor de cercetatori de la Institutul Energetic din Moscova şi Institutul 
Termotehnic Unional care efectuat studii aprofundate asupra comportãrii 
agenţilor termodinamici de lucru, uzuali şi noi. Dintre specialiştii acestor 
institute amintim pe Mihail Petrovici Vukalovici, care a contribuit 
fundamental la elaborarea diagramelor termodinamice abur - apã. 
Personalitãţile prezentate selectiv anterior, au deschis direcţii noi de 
cercetare sau au realizat sinteze fundamentale în studiul fenomenelor 
termice. Lucrãrile lor a fost deseori generate de necesitãţile tehnice sau au 
devenit ulterior aplicabile şi ca urmare este evident cã pe lângã ei, au 
participat, cu un uriaş efort colectiv, nenumãraţi ingineri, inventatori, 
mecanici, constructori, cercetãtori - toţi entuziaşti şi talentaţi. 
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INTRODUCERE 

 Aceastã carte este o sintezã originalã privind bazele metodei 
moderne de studiu şi optimizare termodinamicã a proceselor şi sistemelor 
ireversibile cunoscutã sub denumirile alternative de analizã exergeticã, 
exergoeconomie, minimizarea generãrii de entropie prin ireversibilitate, 
analiza şi optimizarea ireversibilitãţii în baza principiului doi al 
termodinamicii. Abordarea este în forma necesarã unei specializãri teoretice 
generale a inginerilor din domeniile mecanoenergetic, termoenergetic, 
construcţia instalaţiilor termice de transport şi aprovizionare cu cãldurã, 
frigotehnie şi tehnica temperaturilor joase. 

Termodinamica studiazã fenomenele energetice ce au aspecte termice 
precizate, respectiv sistemele ce interacţioneazã termo-mecanic cu mediul 
exterior. Orice proces energetic presupune mişcarea ce include, la rândul ei, 
ordonare la scarã macroscopicã şi dezordine la nivel microscopic, cunoscutã 
sub denumirea de agitaţie termicã. Ca urmare, interacţiunile energetice ale 
unui corp cu mediul exterior pot fi studiate fie considerând corpurile ca 
sisteme de microparticule în agitaţie termicã, fie ca medii continue la scarã 
macroscopicã. Metodele de studiu ale termodinamicii sunt:  

− Metoda statisticã: abordeazã evoluţiile, transformãrile, procesele 
corpurilor la scara macroscopicã pornind de la microstructura 
acestora. Astfel, corpurile sunt considerate sisteme de microparticule in 
agitaţie termicã, ce interactioneazã reciproc în interiorul corpului, iar 
pe contur cu mediul exterior. Modelarea evoluţiilor unui asemenea 
ansamblu, constituit dintr-un numãr foarte mare de microparticule, 
poate fi realizatã cu metode probabilistice şi algoritmi statistici numai 
dacã microstructura este cognoscibilã, respectiv poate fi descrisã 
matematic printr-un set de relaţii de bazã, ex. vezi teoria cinetico-
molecularã a gazului perfect, teoria conducţiei termice sau electrice. 
Din pãcate, corpurile reale au microstructuri greu de evaluat matematic 
pentru  cã  sunt  fie  amestecuri,   fie  soluţii  cu  compoziţii  masice  şi 
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volumice extrem de complexe în care interacţiunile microscopice dintre 
particule sunt greu de evaluat, chiar şi teoretic. 

 
− Metoda fenomenologicã: considerã corpurile ca medii continue la 

scarã macroscopicã. Influenţa microstructurii la nivel macroscopic este 
evaluatã prin proprietãţi globale determinate experimental, ex. 
capacitatea termicã, conductivitatea, vâscozitatea. Aceastã metodã 
manipuleazã un set de douã postulate, şase principii şi o bazã de date 
experimentale ce include proprietãţile termo-fizico-chimice ale 
substanţelor reale şi coeficienţii de evaluare a frecãrilor, respectiv 
ireversibilitãţii. 

Termodinamica tehnicã aplicã metoda fenomenologicã, la studiul 
proceselor şi sistemelor termodinamice, în activitãţi de proiectare, 
optimizare, perfecţionare a proceselor de conversie a energiei.  

În sens clasic, termodinamica tehnicã studiazã toate aspectele legate 
de utilizarea energiei termice, cum ar fi producerea, transportul, stocarea 
şi conversia.  

O SCURTÃ PREZENTARE A METODEI FENOMENOLOGICE 
 Analiza termodinamicã completã este fundamentatã prin metoda 
fenomenologicã. Se face în continuare o scurta prezentare a acestei metode.  

Postulatul unu:  

„Orice sistem izolat tinde spre o stare finalã de echilibru intern, care nu 
mai poate fi modificatã decât printr-o intervenţie din exterior.” 
 Acest postulat a permis definirea corectã a stãrii de echilibru intern 
precum şi a numãrului gradelor de libertate ale unui sistem termodinamic. 
Astfel vom avea: 

− starea de echilibru termodinamic intern este acea stare care nu poate fi 
modificatã decât numai printr-o intervenţie din exterior, respectiv nu mai 
existã potenţiale interacţiuni între diferitele zone din interior, 
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− un grad de libertate este o cale posibilã de modificare a stãrii de 
echilibru intern şi ca urmare numãrul gradelor de libertate ale unui 
sistem termodinamic în echilibru intern este egal cu numãrul de 
interacţiuni posibile cu mediul exterior. 

Postulatul doi:  

"Starea de echilibru intern a unui sistem termodinamic este o funcţie 
de energia internã şi parametrii externi." 
 Acest postulat este important prin faptul cã a dus la fundamentarea 
ecuaţiei implicite de stare a unui sistem termodinamic în echilibru intern. 
Corelând cele douã postulate rezultã cã numãrul minim necesar şi suficient 
de parametri de stare care pot defini univoc starea de echilibru intern este 
egal cu numãrul gradelor de libertate plus unul alocat influenţei energiei 
interne (câte un parametru de control pe fiecare grad de libertate şi unul 
alocat influenţei energiei interne).  

Principiul „zero”: este principiul echilibrului termic şi include 
urmãtoarele douã adevãruri observabile permanent experimental: 

 "Douã corpuri în echilibru termic cu un al treilea sunt în echilibru 
termic între ele."  

 
 "Dacã un corp cedeazã cãldurã unui al doilea care la rândul lui 

cedeazã cãldurã unui al treilea, atunci la contactul termic dintre 
corpurile unu şi trei cãldura va avea un sens unic, de la corpul 
unu la corpul trei."  

Acest principiu a fost definit iniţial în baza conceptului empiric de „fluid 
caloric” ce „curge” între corpuri când existã o diferenţã de potenţial termic 
denumitã diferenţã de temperaturã. Ulterior s-a observat şi demonstrat 
echivalenţa dintre cãldurã si lucru mecanic şi astfel cãldura a fost 
recunoscutã ca interacţiune energeticã. Deşi conceptul iniţial era greşit, 
experienţa a fost valoroasã şi prin faptul cã a permis construirea scãrilor 
empirice de temperaturã, Celsius şi Fahrenheit.  
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Principiul unu al termodinamicii, nu este nimic altceva decât principiul 
conservãrii energiei aplicat proceselor şi sistemelor ce interacţioneazã 
termic (cãldurã) şi mecanic (lucru mecanic) cu mediul exterior. Nu existã 
definiţii remarcabile dar putem postula:  

"Orice experiment, la orice scarã, demonstreazã cã entitatea numitã 
energie se conservã, respectiv cã orice tip de energie se poate transforma 
în oricare alt tip şi cã suma algebricã (ecuaţia de bilanţ energetic) a 
energiilor implicate în orice interacţiune energeticã este întotdeauna 
egalã cu zero." 

Principul unu permite evaluarea fenomenelor energetice printr-o 
ecuaţie de bilanţ energetic şi de asemenea definirea unui criteriu de 
performanţã aferent, respectiv coeficientul de performanţã energeticã (CPE), 
ex. randament, eficienţã: 

  
consumataenergie   

utilaenergie   CPE=
 

Principiul doi al termodinamicii, postuleazã, în diferite formulãri 
remarcabile, sensul natural de propagare a energiei, respectiv de la potenţial 
energetic ridicat spre potenţial energetic coborât.  

 R. Clausius:  
"Cãldura nu se poate transfera/propaga în mod natural de la temperaturã 
micã la temperaturã mare" 

 L. Sadi Carnot:  
"Este imposibil de construit un motor termic care sã funcţioneze continuu 
schimbând cãldurã cu o singurã sursã termicã externã. Un motor termic 
nu poate furniza în mod continuu lucru mecanic fãrã a schimba cãldurã 
cu douã surse termice externe cu temperaturi diferite". 

 W. Thomson (Lord Kelvin):  
"Este imposibil de a obţine efecte mecanice, prin intermediul unui agent 
material inert, din orice porţiune a materiei numai prin rãcirea acesteia 
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sub temperatura celor mai reci obiecte înconjurãtoare, cu urmãtoarea 
completare, dacã aceastã axiomã poate fi negatã atunci se poate admite cã 
se poate realiza o maşinã care sã producã efecte mecanice doar prin 
rãcirea mãrii sau pãmântului, fãrã nici o restricţie,singura consecinţã 
constând doar în rãcirea pãmântului sau mãrii sau, în realitate, rãcirea 
întregii lumi materiale". O asemenea maşinã ce ar schimba cãldurã doar cu 
o singurã sursã termica externã (mediul extern) poartã denumirea de 
perpetuum mobile de speţa a doua. 

 M. Planck:  
"Este imposibil de realizat un motor care sã funcţioneze ciclic şi sa nu 
facã altceva decât sã ridice o greutate şi sã rãceascã un rezervor de 
cãldurã". 

 C. Caratheodory:  
axioma I: "Lucrul mecanic este acelaşi în toate procesele adiabatice cu 
stãrile iniţialã şi finalã identice".  

axioma II: "În imediata vecinãtate a oricãrei stãri a unui sistem existã 
stãri care nu pot fi atinse prin procese adiabatice".  

Exceptând definiţia lui R. Clausius, toate celelalte definiţii postuleazã 
imposibilitatea realizãrii unui perpetuum mobile de speţa a doua. 

Principiul doi ne oferã oportunitatea de a evalua calitatea proceselor 
energetice reale, respectiv entropia generatã de ireversibilitate „mãsoarã” 
cantitativ ireversibilitea proceselor şi ciclurilor reale. Astfel, se pot enumera 
urmãtoarele consecinţe efective: 

• distingerea proceselor posibile faţã de cele imposibile, 
• definirea entropiei ca un parametru de stare fundamental pentru 

caracterizarea şi mãsurarea evoluţiilor naturale reale, a stãrii de echilibru 
intern, a gradului de ireversibilitate, 

• definirea diagramei temperaturã absolutã – entropie în care se pot 
vizualiza grafic interacţiunile termice (similarã diagramei presiune – 
volum în care este vizualizatã grafic relaţia mecanicã),  
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• fundamentarea ciclurilor ideale, complet reversibile, cu acelaşi CPE, 
maxim – maximorum (ex. CARNOT, STIRLING), 

• definirea corectã a cauzelor de ireversibilitate, 
• definirea calitãţii diferitelor tipuri de energii în procesele de conversie 

energeticã, fie direct prin producţia ireversibilã de entropie fie prin 
conceptul ingineresc de exergie. 

Principiul trei al termodinamicii, este important pentru studiul 
proceselor în domenii de temperaturi apropiate de zero absolut. Pe baza 
teoremei lui Nernst (1906) şi a cercetãrilor ulterioare ale lui F. Simon şi M. 
Planck, se postuleazã:  

"Temperatura de zero absolut nu poate fi atinsã printr-o succesiune 
finitã de procese." 

 Consecinţele au devenit importante dupã ce M. Planck a postulat cã 
entropia tinde spre zero când temperatura tinde spre zero absolut. Ca 
urmare, ulterior s-au putut evalua corect şi potentialele termodinamice de 
entalpie liberã (potenţial Gibbs) şi energie liberã (potenţial Helmholtz).  

Principiul conservãrii masei, este aplicabil corect numai la scarã 
macroscopicã. La scara microscopicã sau la scara universului este 
obligatorie cuplarea conservãrii masei cu cea a energiei pentru cã orice 
modificare a stãrii energetice a unui corp implicã şi o modificare a masei 
acestuia. Doar la scarã macroscopicã variaţia masei unui corp ca urmare a 
modificãrii energiei acestuia este nedecelabilã.  

Sã ne imaginãm un proces de încãlzire a unei mase de 1000 kg, cu 1000 
K şi pentru o cãldurã specificã de 1000 J/kg.K. Caldura din acest proces 
poate fi evaluatã prin ecuaţia calorimetricã: 

JK
Kkg

JkgQ 9333 10 = 101010 = ⋅
⋅

⋅  

În acelaşi timp, conform relaţiei lui A. Einstein, acest schimb de 
energie cu mediul exterior duce la o modificare a masei iniţiale: 
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Jm=CmQE 162 109 ⋅⋅Δ⋅Δ==Δ  → ( ) kgm 7-
16

9
1030. = 

109
10 = ⋅
⋅

Δ

( ) %1030 = 100%
10

100.(3) =  8
3

7
. −

−
⋅⋅

⋅Δ
m
m  

Principiul conservãrii masei oferã o ecuaţie de control suplimentar al 
proceselor şi în acelaşi timp poate duce la definirea unui criteriu de 
performanţã masicã aferent. 

Principiul conservãrii cantitãţii de mişcare (impulsului), aplicabil 
interacţiunilor energetice realizate prin intermediul forţelor, postuleazã:  

„Interacţiunile prin intermediul forţelor duc la un transfer de 
cantitate de mişcare (impuls), care se conservã în procesele fãrã şocuri 
(explozii, implozii).” 

Ecuaţia de control suplimentarã aferentã acestui principiu este 
frecvent definitã prin intermediul echilibrului de forţe, respectiv forţa de 
inerţie este egalã cu rezultanta forţelor externe: 

∑
j

j,exteriori F = F
 

Baza de date experimentale, a metodei fenomenologice, include 
proprietãţile termo-fizice ale substanţelor (tabele şi diagrame 
termodinamice) precum şi date privind influenţa frecãrilor (relaţii, 
coeficienţi, tabele, diagrame, ex. relaţia Darcy-Weissbach, randamentul 
izentropic, etc.).  

TERMINOLOGIE DE BAZÃ 
Studiul sistematic al sistemelor termodinamice necesitã definirea 

urmãtoarei terminologii de bazã: 

a) sistem termodinamic: este „un volum de control limitat de pereţi reali 
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şi/sau fictivi” şi care poate interacţiona cu mediul exterior prin cãldurã, 
lucru mecanic şi schimb de substanţã, 

 
b) starea termodinamicã: este, conform postulatelor unu şi doi, o funcţie 

de condiţiile interne (energia internã şi masa sistemului) şi condiţiile 
externe (interacţiunile cu mediul exterior); starea termodinamicã este 
cunoscutã prin ansamblul proprietãţilor macro-fizice la un anumit 
moment şi anume cele care nu depind de istoria evoluţiei sistemului 
termodinamic, 

 
c) starea termodinamicã de echilibru intern: este definitã prin absenţa 

oricãror posibilitãti interne de interacţiune intre diferitele pãrţi ale 
sistemului şi dacã ţinem cont cã interacţiunile posibile sunt impuse de 
existenţa unor diferenţe de presiune (interacţiunile mecanice şi masice) 
şi de temperaturã (interacţiunea termicã) atunci starea termodinamicã 
de echilibru intern este caracterizatã prin câmpuri interne uniforme de 
presiune şi temperaturã; starea termodinamicã de echilibru intern este 
starea fundamentalã de studiu în termodinamicã, 

 
d) numãrul gradelor de libertate: este egal cu numãrul posibil de 

interacţiuni ale unui sistem termodinamic cu mediul exterior, respectiv 
un sistem termodinamic are trei grade de libertate definite prin 
interacţiunile termicã, mecanicã şi masicã, iar clasificarea sistemelor 
termodinamice este fãcutã prin intermediul acestor interacţiuni în: 

 

− sistem termodinamic izolat – nici o interacţiune posibilã cu 
mediul exterior 

− sistem termodinamic rigid – interacţiunea mecanicã prin lucru 
mecanic de deformare nu e posibilã 

− sistem termodinamic adiabatic – interacţiunea termicã prin 
cãldurã nu e posibilã 

− sistem termodinamic închis – interacţiunea masicã prin 
schimb de substanţã nu e posibilã  

− sistem termodinamic deschis – interacţiunea masicã prin 



Optimizarea exergoeconomicã                                                                                 INTRODUCERE 

19 
 

schimb de substanţã este activã 
− sistem termodinamic lãrgit – include atât sistemul 

termodinamic cât şi mediul exterior, ansamblul fiind 
considerat izolat faţã de univers. 

 
e) parametri de stare: sunt proprietãţi macrofizice mãsurabile care 

descriu complet starea unui sistem termodinamic la un anumit moment, 
valorile lor fiind unice pentru starea datã indiferent de drumul parcurs 
anterior (istoricul evoluţiei); clasificarea lor depinde de rolul lor în 
interacţiuni, respectiv avem: 

 

– parametri de stare intensivi, care nu depind de masa sistemului 
şi care impun apariţia interacţiunilor şi sensul acestora, 
respectiv presiunea şi temperatura, 

– parametri de stare extensivi care depind de masa sistemului şi 
care mãsoarã prin variaţiile lor interacţiunile energetice, 
respectiv volumul, energia internã, entalpia, entropia. 

Deoarece parametrii de stare extensivi depind de masã, în 
termodinamicã vom utiliza urmãtoarele notaţii ce descriu aceastã 
dependenţã:  

− pentru masa totalã m [kg] sau cantitatea de substanţã totalã n [kmol] 
vom utiliza literele mari ale alfabetului, respectiv V [m3], U [J], H [J] 
şi S [J/K]  

− pentru masa unitarã m = 1 kg vom utiliza literele mici ale alfabetului, 
respectiv v [m3/kg], u [J/kg], h [J/kg] şi s [J/kg K] 

− pentru unitatea de cantitate de substanţã n = 1 kmol vom utiliza 
caractere indexate, respectiv VM [m3/kmol], UM [J/kmol], HM 
[J/kmol] şi SM [J/kmol K] 

 

f) ecuaţii de stare: sunt relaţii generale de interdependenţã între 
parametri de stare, ex.:  
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0 =  +     0 = 
v
dv

p
dpdT →   0 =       0 = 

T
dT

v
dvdp −→   0 =       0 = 

T
dT

p
dpdv −→  

g) ecuaţie fundamentalã de stare: este ecuaţia ce include numãrul minim 
necesar şi suficient de parametri de stare mãsurabili şi care descrie în 
mod univoc starea sistemului la un anumit moment, conform celor douã 
postulate; pentru sistemele termodinamice vom avea: 

f(p,V,T,m) = 0, sau  m = const. şi f(p,V,T) = 0 
 
h) transformare termodinamicã (proces): reprezintã succesiunea de stãri 

provocatã de interacţiuni cu mediul exterior fãrã a preciza natura 
concretã a interacţiunilor, iar procesul termodinamic include şi 
descrierea concretã a interacţiunilor, ex. evoluţie izocorã fie cu schimb 
direct de cãldurã sau cu schimb de lucru mecanic transformat în 
cãldurã prin frecãri interne, vezi figura de mai jos.  

Clasificarea transformãrilor termodinamice poate fi fãcutã dupã poziţia 
reciprocã a stãrilor succesive, 

– transformãri deschise, nu existã douã stãri succesive identice, 

– transformãri închise (ciclice), starea finalã este identicã cu cea 
iniţialã, 

sau dupã natura stãrilor succesive: 

– transformãri reversibile, constituite dintr-o succesiune de stãri 
în echilibru intern, transformarea reversibilã poate fi parcursã 
în ambele sensuri fãrã a produce modificãri remanente în mediul 
exterior, respectiv interacţiunile energetice şi masice cu mediul 
extern, pozitive pe un sens devin negative pe sensul contrar dar, 
egale în valoare absolutã, ca urmare pe drumul dus – întors 

Q Qfr = LQ L
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valoarea globalã a interacţiunilor este egalã cu zero,  
– transformãri ireversibile, constituite dintr-o succesiune de stãri 

în dezechilibru intern, au sens unic şi produc modificãri 
remanente în mediul exterior; dacã considerãm douã stãri date, 
drumul dus este diferit de cel de întors şi ca urmare valoarea 
globalã a interacţiunilor este diferitã de zero. 

 
i) coeficienţi termodinamici: sunt parametri adimensionali ce impun pe 

transformãrile simple dependenţe liniare între parametrii de stare 
variabili, istoric s-au definit aceşti coeficienţi pentru transformarile 
izotermicã (coeficientul de compresibilitate izotermic), pentru izocoricã 
(coeficientul de elasticitate termicã) şi pentru izobaricã (coeficientul de 
dilatare volumicã): 

0 χ ; 0 ; 0 ; 

· · χ 
 

j) energia internã: din punct de vedere termodinamic, se poate considera 
cã energia internã a unui sistem termodinamic este numai suma 
componentelor energetice ale microparticulelor în agitaţie termicã 
(energiile electronilor, atomilor şi moleculelor în agitaţie termicã, 
respectiv suma componentelor energetice ce ţin de mişcãrile de 
translaţie, oscilaţie, rotaţie ale acestora), deoarece numai aceste 
componente participã la interacţiunile energetice cu exteriorul în timpul 
evoluţiilor termodinamice. Prin aceastã definiţie impunem un zero 
subiectiv deoarece conform relaţiei Albert Einstein, energia totalã a 
unei mase m este E = m.C2. 

 
k) lucrul mecanic: este interacţiunea energeticã realizatã prin intermediul 

forţelor. James Clerk Maxwell (fizician scoţian, 13 iunie 1831 - 5 
noiembrie 1879) a definit lucrul mecanic ca acţiunea de a deplasa fie o 
porţiune a unui sistem fie a unui sistem împotriva unei forţe externe, şi 
astfel lucrul mecanic este produsul scalar a doi vectori: 
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( )dzFdyFdxFndFW zeyexee ⋅+⋅+⋅−=⋅−=δ ,,,  
în care δW este lucrul mecanic elementar,  (vector) este forţa externã 
iar  (vector) este deplasarea elementarã orientatã. În evoluţii 
normale, fãrã şocuri, forţa externã este practic egalã cu reacţiunea 
internã şi de aceea se poate înlocui valoarea forţei externe cu cea a 
reacţiunii interne.  

Precizãm cã lucrul mecanic este o funcţie de proces respectiv depinde de 
natura şi drumul evoluţiilor termodinamice. În figurile urmãtoare sunt 
prezentate câteva forme de lucru mecanic. 
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 cãldura: este interacţiunea energeticã ca urmare a unei diferenţe de 
temperaturã, conform principiului doi, sensul natural este intotdeauna 
de la temperaturã mare la temperaturã micã.  

Precizãm cã interacţiunea termicã este de asemenea o funcţie de proces, 
respectiv depinde de natura şi drumul evoluţiilor termodinamice. 

Convenţii de semne şi de notaţii privind interacţiunile energetice  
Pentru cele douã tipuri de interacţiuni energetice, lucrul mecanic şi 

cãldura, sunt utilizate douã convenţii subiective de semne, vezi figura 
urmãtoare.  

În termodinamica tehnicã (inginerie) se ţine cont de scopul acestor 
interacţiuni, respectiv dacã considerãm un motor acesta consumã cãldurã 
(acţiune pozitivã) pentru a produce lucru mecanic ca efect energetic util. 
Convenţia inginereascã respectã utilitatea, lucrul mecanic produs trebuie sã 
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fie pozitiv (ex. motoare) iar cel consumat negativ. 

În alte domenii, fizicã chimie, se considerã doar aspectul cantitativ, 
respectiv orice energie introdusã/consumatã de un sistem este pozitivã 
(produce o creştere a conţinutului energetic intern) şi orice energie 
eliberatã/cedatã de un sistem este negativã (produce o diminuare a 
conţinutului energetic intern).  

 
( ) 0>inginerieQ  şi ( ) 0>fizicaQ  
 
 

( ) 0<inginerieQ  şi ( ) 0<fizicaQ  
 
 

( ) 0<inginerieW  şi ( ) 0>fizicaW  
 
 

( ) 0>inginerieW  şi ( ) 0<fizicaW  
 
 Pentru aceleaşi interacţiuni, am utilizat urmãtoarele notaţii: 

 ,  ce au semnificaţia fizicã a unor cantitãţi elementare, sunt 
matematic diferenţiale ordinare ce depind de drum, 

 ,  sunt cantitãţi finite, depind de 
drumul transformãrii termodinamice, 

 , , , , ,  au semnificaţia fizicã a unor variaţii 
elementare, sunt matematic diferenţiale totale exacte ce nu depind de 
drum, 

 ∆ , ∆ , ∆ , respectiv 

∆ , ∆ , ∆  au 
semnificaţia fizicã a unor variaţii finite ce nu depind de drum. 

 



Optimizarea exergoeconomicã                                         TIPURI DE ENERGII, CAUZE DE IREVERSIBILITATE 

25 
 

 

 
TIPURI DE ENERGII, CAUZE DE IREVERSIBILITATE 

 
Funcţionarea continuã, ciclicã, a maşinilor termice a demonstrat cã 

între energia termicã şi energia mecanicã existã o diferenţã calitativã 
majorã.  

Astfel, într-un ciclu direct (motor) cãldura consumatã ciclic nu poate 
fi transformatã integral în energie mecanicã, iar gradul de transformare 
depinde de parametrii de stare ai agentului de lucru şi de parametrii de stare 
ai mediului exterior ce include sursele termice externe.  

Într-un ciclu invers, ex.: frigorific cu compresie mecanicã, consumul 
ciclic de energie mecanicã nu este o funcţie numai de frigul produs (cãldura 
preluatã din incinta frigorificã şi transferatã la sursa caldã) ci depinde şi de 
parametrii mediului exterior (sursele termice rece şi caldã).  

Ca urmare conversia reciprocã energie termicã – energie mecanicã 
este calitativ diferitã pentru cicluri diferite chiar dacã, conform principiului 
unu, cele douã tipuri de energii sunt echivalente cantitativ. În plus, 
ireversibilitatea „înrãutãţeşte” conversia reciprocã fie prin micşorarea 
producţiei de energie mecanicã la ciclurile motoare fie prin creşterea 
consumului de energie mecanicã la ciclurile inverse. Diferenţa calitativã 
poate fi evidenţiatã prin intermediul principiului doi al termodinamicii.  

Dacã analizãm funcţionarea ciclicã, conform principiului unu putem 
demonstra doar echivalenţa cantitativã energie mecanicã – energie termicã: 

ciclictehnicciclic WdpVWdVpWQQ ===+=== ∫∫ ∫ ∫∫ ⋅−δ⋅δδ  

în care Q este cãldura iar W lucrul mecanic. 

Având în vedere conservarea energiei, am fi tentaţi sã analizãm 
posibilitatea de a considera Qciclic ca fiind cãldura schimbatã cu o singurã 
sursã termicã externã şi atunci am putea, de exemplu, construi un motor 
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termic cu randamentul egal cu unitatea.  

În realitate, acest Qciclic include doi termeni, unul pozitiv consumat 
ciclic şi altul negativ cedat ciclic:  

ciclic
cedat
ciclic

consum
ciclicciclic WQQQ == −  

Pentru acelaşi motor termic, randamentul termic real este subunitar: 

11== <−=η consum
ciclic

cedat
ciclic

consum
ciclic

ciclic
t Q

Q

Q
WCOP  

Principiul unu nu poate spune de ce cãldura schimbatã ciclic are cei 
doi termeni. Aceastã realitate poate fi demonstratã riguros în diagrama 
temperaturã – entropie unde, ţinând cont de sensul natural de propagare a 
energiei termice, de la temperaturã mare spre temperaturã micã, se poate 
vizualiza direct imposibilitatea construirii unui perpetuum mobile de speţa a 
doua (o maşinã monotermã). 

 În termodinamica clasicã, entropia a fost fundamentatã ca parametru 
de stare de cãtre R. Clausius care a dezvoltat acest concept în cadrul aşa 
numitei a doua teoremã fundamentalã a “teoriei mecanice a cãldurii”, pe 
care a dezvoltat-o prin lucrãri publicate în 1854, 1856, 1862. Astfel el a 
demonstrat în final cã pentru cicluri reversibile 0  iar pentru cele 

ireversibile 0 .  

În 1865 R. Clausius a impus denumirea de entropie pentru funcţia 
complexã , care are proprietãţi de parametru de stare, respectiv 1/T 
este factorul integrant pentru funcţia de proces δQ = dU+p·dV = dH–V·dp 
(valoarea acestei relaţii energetice depinde de ”drum”).  

Notaţia S se presupune a fi aleasã în onoarea lui Sadi Carnot. Prin 
definirea noului parametru de stare s-a putut construi diagrama temperaturã 
– entropie în care poate fi vizualizatã grafic relaţia termicã, vezi figura 1. 
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Fig. 1. Cãldura reversibilã, , pentru o transformare deschisã 

0 iar 0 

În diagrama T – S, Tmq
* este temperatura termodinamicã medie a 

procesului 1 – 2, respectiv este temperatura unui proces izotermic 
echivalent, 1* – 2*, pe care avem acelaşi  şi aceeaşi variaţie de 

entropie (S2 – S1), .  

Se poate demonstra foarte uşor cã pentru procesele neizotermice 
, respectiv este media logaritmicã a temperaturilor de capãt. 

 Pentru analiza funcţionãrilor ciclice sã considerãm un ciclu motor 
reversibil intern în diagrama T – S, vezi figura 2. Ciclul poate fi considerat 
ca fiind alcãtuit din douã semicicluri, A – C – B şi B – D – A.  

Pe semiciclul A – C – B, se consumã cãldura ·
0, prin transfer natural de la sursa caldã cu temperatura 

Th >  cãtre agentul de lucru.  

                                                           
* Tmq a fost definitã în lucrarea: Baehr, H.D., Thermodynamik, Springer Verlag, 1966 

T 
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T 

sA 

D

C

BA 

sB

s 

Th 

ADB
mqT −−

Tl 

ADB
mqT −−

QA-C-B 

QB-D-A 

Pe semiciclul B – D – A trebuie cedatã cãldura, tot natural, 
· 0. Cum temperatura agentului de lucru 

 este inferioarã temperaturii Th, aceastã cãldurã nu mai poate fi 
cedatã în mod natural sursei calde şi ca urmare este obligatorie condiţia 
existenţei unui nou rezervor termic extern, rece, cu temperatura Tl <  
< Th pentru a putea realiza energetic ciclul operaţional. 

Fig. 2. Schema interacţiunilor termice ale unui proces ciclic motor, presupus 
reversibil intern (alcãtuit dintr-o susccesiune de transformãri reversibile) 

Lucrul mecanic ciclic va fi în concordanţã cu principiul conservãrii 
energiei, egal cu suma algebricã a relaţiilor termice cu cele douã surse 
termice externe: 

| | ,  

deoarece  cu 0 

 Pentru ciclul motor considerat, randamentul termic va fi: 
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Se constatã cã în diagrama temperaturã – entropie, prin intermediul 
temperaturilor termodinamice medii, se poate defini o relaţie generalizantã a 
randamentului termic care ne poate conduce la definirea ciclurilor ideale cu 
coeficientul de performanţã, CPE, maxim – maximorum.  

Pentru acest scop vom analiza cele douã posibilitãţi de funcţionare 
ciclicã, un ciclu motor – direct şi un ciclu frigorific – invers, vezi figura 3.  
 

 
Fig. 3. Schema ciclurilor de bazã, presupuse reversibile 

3.a. – ciclu motor 3.b. – ciclu frigorific 

1 – 2 şi 3 – 4 sunt procese neadiabatice iar,  
2 – 3 şi 4 – 1 sunt adiabatice, 

Th – temperatura sursei calde, Tl – temperatura sursei reci 

 În ciclul motor, cãldura Q1-2 consumatã de la sursa caldã genereazã 
ciclic lucru mecanic cu un CPE (randamentul termic): 
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în care ∆  iar ∆  sunt diferenţe medii de 
temperaturã surse termice externe – agent de lucru. 
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 În ciclul frigorific, frigul produs la sursa rece, Q3-4, consumã ciclic 
lucru mecanic cu un CPE (eficienţa frigorificã): 

( ) ( )llhh
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mqmq

mq
consumat

ciclic

ciclic
f TTTT

TT
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T
QQ

Q
W
FrigCPE

Δ−−Δ+
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=
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=
−

==ε= −−

−

−−

−
4321

43

4321

43         

în care ∆  iar ∆  pot fi considerate ca diferenţe 
medii de temperaturã surse termice externe – agent de lucru. 

Precizãm încã odatã cã poziţia temperaturilor în diagrama T – S, 
respectiv diferenţele de temperaturã, respectã sensul natural de transfer al 
energiei termice, vezi definiţia lui R. Clausius pentru principiul doi. Sursele 
termice externe sunt considerate cã au capacitãţi termice infinite, respectiv 
au temperaturi constante în timpul funcţionãrii ciclice. 

 Ciclurile ideale, complet reversibile, se obţin la limitã, când 
diferenţele de temperaturã ΔTl şi ΔTh tind spre valori infinitesimale. Se 
constatã cã ciclurile ideale, complet reversibile, sunt de fapt cicluri 
CARNOT ideale care au cel mai mare posibil CPE, prin comparaţie cu 
oricare alt ciclu similar din punct de vedere operaţional, vezi figura 4: 
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−−+
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În concluzie, indiferent de ciclul operaţional, deşi lucrul mecanic este 
egal cu energia termicã schimbatã ciclic, în acord cu principiul unu, numai 
principiul doi ne poate reliefa diferenţa calitativã dintre cele douã tipuri de 
energii. Printre ciclurile posibile ce evolueazã între aceleaşi surse termice, 
ciclul CARNOT ideal are cel mai mare posibil CPE, deci intermediazã cel 
mai bine conversia energeticã cãldurã – lucru mecanic. Astfel, motorul 
CARNOT ideal consumã cãldura minimã de la sursa caldã pentru a produce 
un anumit lucru mecanic, iar maşina frigorificã CARNOT idealã consumã 
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lucrul mecanic minim pentru a realiza frigul impus. Din aceste considerente, 
ciclul CARNOT ideal, ce interacţioneazã termic cu sursele externe la 
diferenţe elementare de temperaturã, este considerat complet reversibil şi 
devine astfel un „arbitru” pentru definirea tipurilor de energii şi calitãţii 
acestora, a ireversibilitãţii şi cuantificãrii acesteia.  

 

 

Fig. 4. Schema ciclurilor ideale de bazã, complet reversibile 

3.a. – ciclu motor, 

,  

3.b. – ciclu frigorific, 

,  

1 – 2 şi 3 – 4 sunt procese izotermice iar,  
2 – 3 şi 4 – 1 sunt adiabatice, 

Th este temperatura sursei calde, Tl este temperatura sursei reci 

Tipuri de energii 
 Calitativ, putem defini douã tipuri de energii, fiecare având atât forme 
de acumulare în materie cât şi forme de transfer între corpuri/sisteme 
distincte. 

a) Energii ordonate, care pot fi convertite, reversibil, în totalitate în orice 
alt tip de energie. Conversia poate fi realizatã indiferent care sunt 
parametri mediului exterior. Din punct de vedere tehnic au un grad 
maxim de utilizare (100%) şi de aceea sunt considerate energii „nobile”. 
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a.1. Exemple de forme de acumulare: energiile cineticã, 
potenţialã, magneticã, electricã. Formele de acumulare sunt 
funcţii de stare. 

a.2. Forma de transfer, unicã, este lucrul mecanic. Forma de 
transfer este o funcţie de proces, depinde de drumul ales între 
stãrile de capãt ale procesului. 

 
b) Energii dezordonate, care pot fi transformate, reversibil, parţial în 

energii ordonate. Gradul de conversie depinde atât de parametrii de stare 
ai agentului purtãtor cât şi de parametrii de stare ai mediului exterior. 
Energiile dezordonate sunt aferente agitaţiei termice. 

b.1.  Exemple de forme de acumulare: energia internã, entalpia.  
    Formele de acumulare sunt funcţii de stare. 

b.2.  Forma de transfer, unicã, este cãldura. Forma de transfer  
    este o funcţie de proces, depinde de drumul ales între stãrile  
    de capãt ale procesului. 

Termenul de „ordonat” ţine cont de modul organizat de participare la conversie a 
purtãtorilor energiei (molecule,atomi, electroni), în aceeaşi direcţie cu acelaşi efect. De 
exemplu, în timpul conversiei energiei cinetice, toate microparticulele corpului/sistemului 
participã la conversie, la nivel macroscopic, ca o „armatã” organizatã.  

Termenul :dezordonat” ţine cont de agitaţia termicã, Astfel de exemplu, la 
conversia energiei interne, nu toate moleculele vor sã participe în mod egal la conversie, 
unele molecule se „implicã” mai multe altele chiar se opun, funcţie de starea energeticã 
proprie. Pe ansamblul sistemului de microparticule se respectã principiul doi, respectiv 
sensul natural de propagare a energiei de la potenţial energetic mare la potenţial mic. 

Formele de transfer sunt interacţiuni între corpuri/sisteme, se manifestã pe conturul 
corpurilor/sistemelor în contact energetic şi reprezintã modalitatea posibilã de schimb 
energetic între corpuri/sisteme. 

Cauze de ireversibilitate 
Ireversibilitatea deterioreazã conversia energeticã, atât între aceleaşi 

tipuri de energii cât şi între energiile ordonate şi cele dezordonate.  

Înrãutãţirea conversiei energetice se face prin comparaţie cu cazul 
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similar complet reversibil, vezi din nou ciclul CARNOT ideal.  

Ca urmare cauzele de ireversibilitate sunt „originile” ce afecteazã 
negativ conversia energeticã prin comparaţie cu conversia complet 
reversibilã.  

Dacã ne raportãm la un sistem termodinamic ce funcţioneazã 
ciclic/continuu şi în acelaşi timp interacţioneazã cu mediul exterior (ex. 
sursele termice externe), atunci putem clasifica cauzele de ireversibilitate în 
douã grupe principale. 

A. Cauze interne 
− arderea ca modalitate de realizare a sursei calde şi reacţiile chimice 

puternic exotermice sau endotermice, 
− curgerea cu frecãri a agenţilor de lucru, 
− laminarea ca modalitate de reducere a presiunii (debitului) agenţilor de 

lucru, 
− transferul de cãdurã intern la diferenţã finitã de temperaturã, 
− amestecarea agenţilor de lucru, 
− transferul intern de energie prin lucru mecanic la diferenţe finite între 

acţiuni şi reacţiuni (exemple: comprimarea sau destinderea cu viteze 
foarte mari provocate de diferenţe finite de presiune, la limitã exploziile, 
imploziile). 

B. Cauze externe 
− schimbul de cãdurã cu sursele termice externe la diferenţe finite de 

temperaturã, 
− schimbul de substanţã cu mediul exterior ce are parametrii de stare 

diferiţi de cei ai agenţilor de lucru, 
− schimbul de energie prin lucru mecanic la diferenţe finite între acţiuni şi 

reacţiuni. 

 Ireversibilitatea produce (genereazã) o creştere suplimentarã de 
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entropie (pozitivã), în orice proces, şi corespunde unui efect termic 
ireversibil echivalent care contribuie la creşterea agitaţiei termice, 
respectiv duce la „deteriorarea” fie a energiilor ordonate, fie a capacitãţii 
de conversie reversibilã a energiilor dezordonate.  

Generarea ireversibilã de entropie poate fi cuantificatã prin 
comparaţie cu procesul echivalent reversibil, dacã acesta existã, altfel 
variaţia de entropie este cauzatã în totalitate prin ireversibilitate. Pentru o 
masã oarecare m vom avea astfel: 

reversibillireversibi
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 Pentru masa unitarã m = 1 kg vom avea:  
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unde δqir şi δQir reprezintã efectul termic echivalent al ireversibilitãtii ce 
contribuie la creşterea agitaţiei termice, iar dsir şi dSir reprezintã generarea 
suplimentarã de entropie cauzatã de ireversibilitate. 
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ELEMENTE DE TERMODINAMICÃ 
 
 Analiza funcţionãrii ireversibile a sistemelor termodinamice necesitã 
manipularea metodei fenomenologice într-o formã cât mai completã şi de 
aceea considerãm cã este utilã prezentarea ecuaţiilor caracteristice ale 
principiilor incluse în aceastã metodã.  

Metoda fenomenologicã este cel mai complex şi puternic instrument 
ce poate fi utilizat pentru analiza, proiectarea şi optimizarea sistemelor 
termodinamice. Reamintim cã aceastã metodã include o bazã teoreticã 
constituitã în principal prin principiile unu şi doi ale termodinamicii, 
principul conservãrii masei şi principiul conservãrii impulsului, precum şi o 
baza de date teoretico – experimentale ce cuantificã proprietãţile termo-
chimice ale substanţelor şi influenţa frecãrilor.  

Ecuaţiile caracteristice principiilor incluse în metoda fenomenologicã 
depind de tipul sistemului termodinamic şi de mãrimea acestuia (macro sau 
micro). Vom prezenta în continuare câteva cazuri de aplicare generalã a 
bazei teoretice a metodei fenomenologice. 

SISTEME TERMODINAMICE MACROSCOPICE ÎNCHISE, STI 

Notaţiile ce vor fi folosite în ecuaţiile urmãtoare, pentru STI, sunt: 
• E [J] energia STI,  
• g [m/s2] acceleraţia gravitaţionalã, 
• m [kg] masa STI,  
• Q&  [W] flux termic schimbat cu 

exteriorul,  
• S [J/K] entropia STI,  
• genS&  [W/K] flux de entropie 

generat prin ireversibilitate,  

• T [K] temperatura absolutã pe 
conturul STI,  

• t [s] timp,  
• U [J] energia interna a STI,  
•  [m/s] viteza STI,  
• Z [m] poziţia STI în câmpul 

gravitaţional,  
• W&  [W] schimbul mecanic de 

putere STI – mediu exterior, 
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Sistem închis 
m = constant 

Q&

E 

W&

T 
Temperaturã contur

Sistemele termodinamice închise nu schimbã substanţã cu mediul 
exterior, respectiv masa acestora poate consideratã practic constantã la scara 
macroscopicã, vezi figura 5.  

 Vom presupune un caz general, respectiv un sistem termodinamic 
închis mobil care are masa m = constantã, energia globalã E, viteza  şi 
înãlţimea Z în câmpul gravitaţional extern.  

 
Fig. 5.  

Schema interacţiunilor energetice pentru un  
sistem termodinamic închis, STI 

Principiul unu al termodinamicii, PIT  
Pentru o evoluţie raportatã la timp, care este provocatã de contactele 

energetice, termice  şi mecanice , de asemenea raportate la timp, ecuaţia 
primarã de bilanţ energetic este: 

globalWQ
t
E && −=
∂
∂  

În aceastã ecuaţie, energia globalã include energia internã proprie, U, 
şi energiile externe, cineticã ·  şi potenţialã · ·  
(depind de condiţii externe, viteza  într-un sistem geometric exterior şi 
înãlţimea Z în câmpul de forţe extern – gravitaţional): 



Optimizarea exergoeconomicã                                                            ELEMENTE DE TERMODINAMICÃ 

37 
 

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
⋅+⋅+= ZgVmUE

2

2
 

Contactele energetice raportate la timp au urmãtoarele aspecte: 

− fluxul termic  depinde numai de diferenţa de temperaturã interior – 
exterior dar, 

− puterea mecanicã globalã  include doi termeni, primul reprezintã 
puterea mecanicã de deformare corespunzãtor presiunii externe, pe, ce 
acţioneazã pe conturul sistemului (este practic egalã cu presiunea 
internã, p, în cazul evoluţiilor reversibile) iar al doilea termen este 
aferent forţelor externe ce modificã doar viteza şi poziţia sistemului:  

pozitie  modificare
accelerareglobal WWW ++= &&& , în care · · . 

Accelerarea şi modificarea poziţiei sistemului sunt fenomene pur 
mecanice, deci putem considera: 

 
. 

Având în vedere aceste considerente, se obţine astfel o relaţie generalã 
a principiului unu pentru toate sistemele termodinamice închise, mobile sau 
imobile, cu evoluţii reversibile: 

·   

Pentru masa unitarã vom avea: 

·  

Principiul doi al termodinamicii, PDT  
Pentru acelaşi sistem, figura 5, vom avea conform R. Clausius 
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t
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, respectiv generarea de entropie prin ireversibilitate va fi: 
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SSgen

&
& −

∂
∂
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Principiul de conservare a masei, PCM 

 

Principiul de conservare al impulsului, PCI 
Forţele ce acţioneazã asupra unui STI mobil cu o evoluţie reversibilã 

pot fi grupate în urmãtoarele douã grupe de interacţiuni distincte prin forţe: 

− forţe externe ce modificã viteza (energia cineticã) şi poziţia (energia 
potenţialã) unui STI mobil, respectiv prin raportare la timp, vom obţine: 

( ) ( )
t
Zgm

t
VmW

pozitie  modificare
accelerare ∂

⋅∂
−

∂
∂

−=+
22

&  

− forţa corespunzãtoare presiunii exercitate de mediul exterior asupra 
conturului STI mobil, produce o deformare a acestuia, de asemenea prin 
raportare la timp şi presupunând interacţiunea mecanicã de deformare 
reversibilã vom avea: 

· ·  

 

SISTEME TERMODINAMICE MACROSCOPICE DESCHISE, STD 

Notaţiile ce vor fi folosite în ecuaţiile urmãtoare, pentru STD, sunt: 
• E [J] energia globalã a STD,  
•  [N] forţe externe pe conturul 

STD,  

• T [K] temperatura absolutã pe 
conturul STD,  

• t [s] timp, [s] 
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1,em&

1,im&

2,em&

2,im&

tW&

Q&

T 
Temperaturã contur Sistem deschis

E

• g [m/s2] acceleraţia gravitaţionalã, 
• h [J/kg K] entalpia specificã,  
• m [kg] masa STD,  
• m&   [kg/s] debite masice,  
•  [W] fluxul termic schimbat cu 

exteriorul,  
• s [J/kg K] entropia specificã, 
•  [W/K] flux de entropie 

generat prin ireversibilitate, 

• U  [J] energia interna medie a 
STD, 

•  [m/s] viteze de curgere fluide,  
• V  [m/s] viteza STD 

• V
r

,V
r

 [m/s] vectori vitezã 
• Z [m] poziţia secţiunilor de 

curgere, 
• Z  [m] poziţia STD, 
• tW&  [W] puterea mecanicã la 

arbore, 

 Sistemele termodinamice deschise schimbã substanţã cu mediul 
exterior. În general un sistem deschis interacţioneazã mecanic cu exteriorul 
prin intermediul unui ax/arbore motor, iar relaţia mecanicã corespunzãtoare 
poartã denumirea de lucru mecanic tehnic sau putere mecanicã la ax/arbore 
dacã ne raportãm la timp, vezi figura 6.  

 
Fig. 6.  

Schema interacţiunilor energetice şi masice  
pentru un sistem termodinamic deschis, STD 
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Pentru STD din figura 6 vom presupune cazul generalizant definit prin 
urmãtoarele caracteristici ale unei evoluţii reversibile în timp: 

− STD este mobil, cu viteza V
r

, 
− STD are poziţia Z  în câmpul gravitaţional, 
− STD este deformabil, îşi modificã volumul în timpul evoluţiei, ca 

urmare interacţioneazã mecanic cu mediul exterior prin lucrul mecanic 
al presiunii externe pe iar, presiunea internã este variabilã pe circuitul 
intrare – ieşire şi nu mai este egalã cu cea a mediului exterior, 

− curgerea prin STD este reversibilã, precum şi transformãrile parcurse de 
agentul de lucru între secţiunile de intrare şi ieşire sunt reversibile. 

În cazul sistemelor deschise, cele douã tipuri de interacţiuni cu mediul 
extern, energetice şi masice, trebuie corelate prin douã axiome, I şi II, ce 
sintetizeazã conservarea energiei şi masei la scara macro.  

 
Principiul unu al termodinamicii, PIT – axioma I 

• "Prin orice suprafaţã închisã dintr-un sistem termodinamic deschis 
suma algebricã a energiilor ce traverseazã aceastã suprafaţã în 
unitatea de timp (puteri) este egalã cu viteza de variaţie a energiei 
masei incluse de suprafaţa închisã." Aplicând aceastã axiomã pe 
conturul exterior al STD, vom obţine: 
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Dar, vezi şi cazul STI mobil, şi pentru STD accelerarea şi modificarea 
poziţiei în câmp gravitaţional sunt fenomene pur mecanice (considerate 
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reversibile) şi ca urmare vom putea scrie:  

 
  

 Dupã simplificãri vom avea în final: 
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Prin intermediul sistemelor deschise, principiul unu oferã posibilitatea 

de a defini entalpia ca parametru de stare şi a lucrului mecanic tehnic 
specific reversibil. 

 Entalpia ca parametru de stare 
Pentru a defini entalpia ca parametru de stare, vom considera cel mai 

simplu sistem deschis, o conductã rigidã şi izolatã termic, vezi figura 7. 
Considerând o curgere staţionarã, pe un segment de conductã considerat 
sistem deschis, vom avea pentru acest sistem 0 şi 0 şi astfel 
putem scrie: 

− , debit masic constant în orice secţiune de curgere şi 
 

− ,  

energia specificã a masei unitare în curgere este constantã în orice 
secţiune.  
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Fig. 7.  
Schema de curgere pentru definirea 

entalpiei ca parametru de stare, 
dWd este lucrul mecanic de dizlocare 

(deplasare) necesar curgerii  

Astfel rezultã cã entalpia specificã h = u + wd = u + pv este suma dintre 
energia internã specificã u şi lucrul mecanic specific de dizlocare wd = pv 
consumat pentru asigurarea curgerii masei unitare. wd este efectuat de 
presiunea localã p ce „împinge” din spate masa unitarã, în plus chiar dacã 
aparent între secţiunile de intrare şi ieşire nu se schimbã nici un fel de 
energie cu exteriorul, schimbul de substanţã nu poate fi realizat decât prin 
intermediul acestui wd, la intrare primit din mediul extern sistemului şi la 
ieşire cedat mediul extern. Se constatã de asemenea cã wd este în acest caz o 
funcţie de stare deoarece si presiunea şi volumul specific sunt parametri de 
stare şi deci şi produsul lor. 

Semnificaţia fizicã a entalpiei poate fi datã prin comparaţia ecuaţiilor 
PIT pentru masa unitarã consideratã sistem închis mobil şi aceeaşi masã 
unitarã în curgere printr-un sistem deschis: 

m = 1 kg, STI mobil, ,  

m = 1 kg în curgere printr-un STD, ,  

Pentru un STI, energia internã specificã reprezintã capacitatea 
energeticã internã a masei unitare de a interacţiona cu mediul exterior prin 
cãldurã şi lucru mecanic de deformare iar, pentru cazul unui STD, entalpia 
specificã reprezintã capacitatea energeticã proprie a masei unitare de a 
interacţiona cu mediul extern sistemului deschis prin cãldurã şi lucru 
mecanic tehnic. 

dm dV = Adx = vdm 

p + dp p 

dx

dWd = Fp dx = pAdx = pdV = pvdm 
dWd = wd dm, iar wd = pv  

x 
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 Lucrul mecanic tehnic specific reversibil 
Pentru sistemul deschis din figura 6, considerãm urmãtoarele condiţii 

restrictive: 

− regim staţionar, deci 0, 0 şi  

− un singur fluid de lucru,  

− o evoluţie reversibilã intern, 

− STD rigid, adicã 0. 

Prin raportare la masa unitarã şi corelând ecuaţiile principiului unu 
pentru STD şi STI, prin eliminarea reciprocã a termenului , vom obţine: 

· · ·  [J/kg], respectiv  

·  [W] 

 

Principiul de conservare a masei, PCM, axioma II 

• "Prin orice suprafaţã închisã dintr-un sistem termodinamic deschis 
suma algebricã a maselor ce traverseazã aceastã suprafaţã în unitatea 
de timp (debite masice) este egalã cu viteza de variaţie a masei incluse 
de suprafaţa închisã." Aplicând aceastã axiomã pe conturul exterior al 
STD, vom obţine: 

( ) ( )∑∑∂
∂

,...,
iesire

,...,
intrare m-m=

t
m

2121

&&   

 
Principiul de conservare al impulsului, PCI 

Conservarea impulsului este descrisã prin urmãtoarea ecuaţie 
vectorialã de echilibru de forţe: 
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 Ecuaţia vectorialã de mai sus este echivalentã cu un ansamblu de trei 
ecuaţii scalare, de echilibru a componentelor forţelor pe cele trei axe ale 
unui sistem geometric ales. În ecuaţiile scalare, de echilibru ale 
componentelor forţelor pe cele trei axe ale sistemului geometric cartezian, 
operatorul D/Dt are forma: 

 

 
Principiul doi al termodinamicii, PDT 
Pentru acelaşi sistem, figura 6, vom avea conform R. Clausius 

t
S

T
Qsm

contur ∂
∂

≤+⋅∑
&

& , respectiv: 

( ) ( )
t
S

T
Qsmsm iesireeintrare ∂

∂
≤+⋅−⋅ ∑∑

&
&&

,..2,1,...2,1
  

iar generarea de entropie prin ireversibilitate va fi 

( ) ( )∑∑ ⋅+⋅−−
∂
∂

=
,...2,1,...2,1

iesireintraregen smsm
T
Q

t
SS &&

&
&  

 
 

METODA FENOMENOLOGICÃ PENTRU CURGEREA FLUIDELOR 

 Procesele de curgere cu schimburi de energie sunt extrem de 
complexe. În general, pentru curgeri, ecuaţiile de bilanţ energetic, entropic, 
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masic, şi ale transferului de impuls se deduc pe volume de control 
elementare considerate sisteme termodinamice deschise.  

La aceastã scarã se pot adopta ipoteze simplificatoare care nu 
afecteazã evaluãrile curgerii la scara macroscopicã. Ecuaţiile folosite în 
majoritatea curgerilor sunt deduse pentru cazul curgerilor laminare şi sunt 
extrapolate aproximativ la curgerile turbulente prin considerarea valorilor 
locale medii în timp ale mãrimilor caractersitice curgerii.  

În cazul curgerii fluidelor, conservarea energiei trebuie de asemenea 
corelatã simultan cu conservarea impulsului şi conservarea masei. Ecuaţiile 
caracteristice conservãrii energiei, impulsului şi masei se dezvoltã pe acelaşi 
volum de control elementar. Generarea de entropie prin ireversibilitate 
trebuie cuantificatã în final prin intermediul corelaţiilor principiilor de tip 
conservativ, pe acelaşi volum de control, vezi figurile 8 (PCM), 9 (PCI), 10 
(PIT). 
 

Principiul de conservare a masei, PCM  
Notaţiile ce vor fi folosite în ecuaţiile PCM, pentru curgerea fluidelor, sunt: 

• A [m2], aria transversalã de curgere, 
• m&  [kg/s], debitul masic, 
• V [m3],  volumul, 
•  [m/s], viteza, 
• x, y, z, variabile geometrice, 
• ρ [kg/m3], densitatea 

 Pentru volumul de control ales, vezi figura 8, bilanţul masic va fi 

∑∑ +−=⋅
∂
ρ∂

iesiri
dnn

intrari
n mdmddV

t
&&
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Fig. 8. Schema interacţiunilor masice ale unui volum de control elementar,  
· · , în coordonate carteziene 

nnx,y,zn dAVρmd ⋅⋅==& , ( ) dV
n
VρdAVρmd n

nndnn ⋅
∂
⋅∂

+⋅⋅=+&  

n = x →  şi dAx = dydz;  

n = y →  şi dAy = dxdz; 

 n = z →  şi dAz = dxdy; 

Pentru modelul de curgere la densitate constantã (ρ = const.) vom 
obţine, prin simplificare: 
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∂
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Principiul de conservare al impulsului, PCI 

Notaţiile ce vor fi folosite în ecuaţiile PCI, pentru curgerea fluidelor, sunt: 

• FI [N] forţa de inerţie, 
• g [m/s2] acceleraţia gravitaţionalã, 
• p [N/m2] presiunea, 
• t [s], timpul 
• ΔT [K] diferenţa de temperaturã 

pentru convecţia naturalã, 
•  [m/s] viteza, 
• x, y, z, variabile geometrice,  

• X, Y, Z, componentele forţei 
impuse de câmpul gravitaţional, 

• β [K-1] coeficientul de dilatare 
volumicã, 

• μ [Ns/m2] vâscozitatea dinamicã, 
• ρ [kg/m3] densitatea, 
• σ [N/m2] tensiuni tangenţiale, 
• τ [N/m2] tensiuni normale.   

Pentru volumul de control ales şi considerând cazul curgerii laminare, 
ecuaţia de echilibru a forţelor, vezi figura 9, ce acţioneazã pe suprafeţele 
acestuia, este definitã printr-o ecuaţie vectorialã ce postuleazã  

Forţa de inerţie = Rezultanta forţelor externe 

 Ecuaţia vectorialã a echilibrului de forţe, este echivalentã cu urmãtorul 
sistem de trei ecuaţii scalare, ce redau echilibrul componentelor forţelor pe 
cele trei axe ale sistemului geometric ales, cartezian: 

axa x:  
zyx

X
Dt
VD zxyxxxx

∂
τ∂
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+=ρ ,,, , 

axa y:  
zxy
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VD zyxyyyy
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Fig. 9. Schema forţelor ce acţioneazã pe suprafeţele volumului de control 

elementar, · · , în coordonate carteziene 

Pentru modelul cu densitatea constantã vom avea prin simplificare:  

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛

∂

∂
+

∂

∂
+

∂

∂
μ+

∂
∂

−=ρ 2

2

2

2

2

2

z
V

y
V

x
V

x
pX

Dt
VD xxxx , 

⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜

⎝

⎛

∂

∂
+

∂

∂
+

∂

∂
μ+

∂
∂

−=ρ 2

2

2

2

2

2

z

V

y

V

x

V
y
pY

Dt
VD yyyy ,  

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛

∂
∂

+
∂
∂

+
∂
∂

μ+
∂
∂

−=ρ 2

2

2

2

2

2

z
V

y
V

x
V

x
pZ

Dt
VD zzzz  

dz 

dx 

dy 

(x,y,z) 

τx,y

τy,x 

τx,z

τz,y

τy,z 

τz,x 

σx,x 

σy,y 

σz,z 



Optimizarea exergoeconomicã                                                            ELEMENTE DE TERMODINAMICÃ 

49 
 

În relaţiile anterioare, termenii au urmãtoarele formule de definire: 

Tensiuni normale – aproximaţia Stokes 
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Tensiuni tangenţiale – simetria Cauchy 
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Forţe gravitaţionale 
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Principiul unu pentru fluide în curgere, PIT 
Vom considera cazul curgerilor fãrã transformãri de fazã, vezi figura 10.  

Notaţiile ce vor fi folosite în ecuaţiile PIT, pentru curgerea fluidelor, sunt: 

• cp [J/kg K] cãldura specificã
izobarã, 

• u [J/kg] energia internã specificã, 
• h [J/kg] entalpia specificã, 
• k [W/m K] conductivitatea 

termicã, 
• L [m] poziţia în câmp 

gravitaţional, 
• p [N/m2] presiunea, 
• Q&  [W] flux termic, 
• q’’’ [W/m3] densitatea volumicã de 

flux termic a surselor interne, 

• T [K] temperatura absolutã, 
• t [s] timpul, 
•  [m/s] viteza, 
• x, y, z, variabile geometrice, 
• W&  [W] putere, 
• V [m3] volumul, 
• β [K-1] coeficientul de dilatare 

volumicã, 
• μ [Ns/m2] vâscozitatea dinamicã, 
• ρ [kg/m3] densitatea, 
• σ [N/m2] tensiuni tangenţiale, 
• τ [N/m2] tensiuni normale.  

 

 

Fig. 10.  
Schema interacţiunilor 

energetice ale unui 
volum de control 

elementar, 
în coordonate 

carteziene 
· ·  

Pe schema din figura 10 se pot identifica urmãtoarele relaţii energetice 

Conducţie Curgere 

Curgere 

Curgere 
Conducţie 

Conducţie 

Surse 
interne 
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aferente curgerii: 
• propagarea energiei termice prin conducţie, cu componente pe cele trei 

axe ale sistemului geometric considerat, , 
• propagarea energiei prin intermediul curgerii (advecţie) cu componente 

pe cele trei axe ale sistemului geometric considerat, , 
• propagarea energiei dezvoltate de sursele interne de cãldurã (ex. prin 

procese chimice, electrice) cu componente pe cele trei axe ale sistemului 
geometric considerat, , 

• interacţiuni mecanice pe conturul volumului de control elementar prin 
intermediul tensiunilor tangenţiale şi normale caracteristice curgerilor cu 
gradienţi de vitezã şi presiune, s-au evidenţiat grafic la principiul de 
conservare al impulsului pe acelaşi volum de control, .  

 Ecuaţia primarã de bilanţ energetic este: 

( ) ( ) ( ) ( )WSI
conductie

iesireintrare
curgere

iesireintrare EdEdEdEddV
t
e &&&& +++=
∂
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ρ −−  

Termenii din ecuaţia de bilanţ energetic sunt identificaţi în continuare 
pe fiecare tip de interacţiune. 
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Producţia de energie a surselor interne de cãldurã 
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Interacţiunea energeticã prin curgere (advecţie) 
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Interacţiunea mecanicã pe conturul volumului de control elementar,  
vezi şi ecuaţia de conservare a impulsului 
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 În cazuri practice, se mai pot folosi urmãtoarele forme, uşor 
simplificate, pentru ecuaţia de conservare a energiei: 

a. cu neglijarea energiilor cineticã şi potenţialã 
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b. înlocuind 
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d. pentru modelul cu densitate constantã 
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În toate aceste relaţii, termenul dispativ ce va fi cuantificat la 
generarea de entropie prin ireversibiltate este dat prin ecuaţia:  
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* Bejan, A. 1988. Advanced Engineering Thermodynamics. Wiley, New York, table 4.7, pp. 187 
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Principiul doi pentru fluide în curgere, PDT 
 Vom valorifica ecuaţiile de tip conservativ deduse anterior pe acelaşi 
volum de control elementar, vezi figurile 8, 9, 10.  

Notaţiile ce vor fi folosite în ecuaţiile PDT, pentru curgerea fluidelor, sunt: 

• u [J/kg] energia internã specificã, 
• k [W/m K] conductivitatea 

termicã, 
• p [N/m2]– presiunea, 
• q’’’ [W/m3] densitatea volumicã de 

flux termic a surselor interne, 
• s [J/kg K] entropia specificã,  
• S&  [W/K] flux de entropie, 

• V [m3] volumul, 
• T [K] temperatura absolutã, 
• t [s] timpul, 
•  [m/s] viteza, 
• x, y, z, variabile geometrice, 
• μ [Ns/m2] vâscozitatea dinamicã, 
• ρ [kg/m3] densitatea, 

 Generarea entropiei prin ireversibilitate este egalã cu suma algebricã a 
variaţiei de entropie localã, a variaţia de entropie ce ţine cont de propagarea 
realã a energiei prin curgere (advecţie) şi a variaţiei de entropie ce ţine cont 
de propagarea realã a energiei prin conducţie: 
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♦ Bejan, A. 1988. Advanced Engineering Thermodynamics. Wiley, New York, pp. 609 
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 Termenii din ecuaţia de bilanţ entropic sunt identificaţi în continuare 
pe fiecare tip de interacţiune, curgere şi conducţie. 
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Variaţia de entropie aferentã conducţiei 
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IREVERSIBILITATEA PRODUCE  
DISTRUGEREA EXERGIEI – GENERAREA DE ENTROPIE 

 În funcţionarea realã, ireversibilã, sistemele termodinamice nu pot 
atinge criteriile de performanţã ale sistemelor ideale, reversibile, echivalente 
din punctul de vedere al interacţiunilor energetice cu mediul exterior (adicã 
ciclurile ideale complet reversibile bi sau tri-terme: motoare, maşini 
frigorifice, pompe de cãldurã, cicluri combinate, etc.).  

Putem spune cã ireversibilitatea este “rãdãcina rãului” în procesele de 
conversie a energiei din sistemele termodinamice. 

Perfecţionarea sistemelor termodinamice, respectiv reducerea 
ireversibilitãţii proceselor de conversie a energiei, poate fi realizatã complet 
prin utilizarea metodei fenomenologice. În cadrul acestei metode, numai 
principiul doi al termodinamicii permite vizualizarea concretã a 
ireversibilitãţii, oferind astfel instrumentele principale de analizã şi 
optimizare inginereascã, prin raportarea permanentã a proceselor reale la 
procesele ideale.  

Analiza şi optimizarea în baza principiului doi pot fi realizate prin 
urmãtoarele tehnici:  

1. analiza generãrii de entropie prin ireversibilitate şi minimizarea 
sau reducerea generãrii de entropie,  

2. analiza exergeticã şi reducerea pierderilor de lucru mecanic 
tehnic (exergie) prin ireversibilitate. 

Utilizarea celor douã tehnici de analizã şi optimizare poate fi aplicatã 
pentru condiţii restrictive impuse, ex.: gãsirea lungimii optime de curgere 
sau a suprafeţei optime de schimb termic din schimbãtoare de cãldurã, 
definirea puterii maxime posibil de atins, repartizarea optimã a proceselor 



Optimizarea exergoeconomicã                                                                          IREVERSIBILITATEA,  
DISTRUGEREA EXERGIEI – GENERAREA DE ENTROPIE 

57 
 

pe componentele unui sistem termodinamic, etc.  
 
 
Teorema Gouy – Stodola*  

Notaţiile ce vor fi folosite în ecuaţiile urmãtoare, pentru STD, sunt: 

− h [J/kg K] entalpia specificã,  
− M [kg] masa sistemului,  
− m&  [kg/s] debite masice,  
− pe [N/m2] presiunea mediului 

extern 
− ,  [W] fluxuri termice,  
• s [J/kg K] entropia specificã, 
• S [J/ K] entropia sistemului, 

• T, Tr [K] temperaturi absolute, 
•  [W/K] flux de entropie 

generat prin ireversibilitate, 
• t [s] timp,  
• U [J] energia internã a STD, 
•  [m/s] viteze de curgere,  
• Z [m] poziţia, 
• tW&  [W] puterea mecanicã la ax. 

Aceastã teoremã a contribuit fundamental la dezvoltarea analizei 
proceselor şi sistemelor ireversibile. Ea are originile în lucrãrile G. Gouy – 
1889 şi A. Stodola – 1910.  

Pentru obţinerea ecuaţiei acestei teoreme, sã presupunem un sistem 
termodinamic generalizat prin faptul cã vom considera atât schimbul de 
substanţã cât şi schimbul de cãldurã cu douã surse termice externe cu 
temperaturi oarecare diferite, vezi figura 11, pe care vom corela principiile 
unu şi doi ale termodinamicii. Condiţiile restrictive sunt impuse doar prin: 

♦ temperaturile surselor termice externe, T= const., şi Tr = const.,  

♦ presiunea mediului ambiant pe = const.,  

♦ parametrii intrare – ieşire ai agentului de lucru variabili, 

♦ fluxurile termice  şi  variabile. 
                                                           
* Gouy, Georges, 1889. Sur l’energie utilisable. J. Phys. 8:501-518. 
   Stodola, Aurel, 1910. Steam and Gas Turbines. McGraw-Hill, New York. 
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(a) – ciclu motor (b) – ciclu frigorific 

Fig. 11. Schema generalã a interacţiunilor unui  
sistem termodinamic deschis cu mediul extern, deformabil şi biterm 

T, Tr – temperaturile absolute ale surselor termice externe; 
,  – fluxuri termice;  – puterea mecanicã la ax; 

M – masa sistemului; E – energia sistemului; S – entropia sistemului 

− Ecuaţia principiului unu, pentru acest caz general de funcţionare, este: 

 cazul (a), motor 

( ) ∑∑ ⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
++−⎟

⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
+++

∂
∂

−−−=
∂
∂

iesireintrare
etr gZVhmgZVhm 

t
VpWQQ

t
U

22

22
&&&&&

 

 cazul (b), maşinã frigorificã 
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− Conform principiului doi, generarea de entropie prin ireversibilitate 
este: 

 cazul (a), motor 
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 cazul (b), maşinã frigorificã 
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 Vom combina cele douã ecuaţii prin extragerea, din ecuaţia PIT, a 
fluxului termic cedat de sistemul termodinamic şi înlocuirea acestui termen 
în ecuaţia PDT. Dupã înlocuire, se poate obţine puterea mecanicã la ax, din 
ecuaţia ce combinã cele douã principii, şi astfel rezultã: 

 cazul (a), motor, 0 

( ) ( )

( ) irev
pierdut

rev
tgenrre

iesire
r

intrare
r

r
t

WWSTSTVpU 
t

gZVsThmgZVsThm
T
TQW

&&&

&&&&

+=−−+
∂
∂

−

−⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
++−−⎟

⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
++−+⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −= ∑∑ 22
1

22

 

 cazul (b), maşinã frigorificã, 0 
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 Se constatã cã puterea mecanicã realã la ax este egalã cu suma 
algebricã a puterii reversibile şi a puterii pierdute prin ireversibilitate, 
adicã*: 

 cazul (a), motor 
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iar · 0 reprezintã pierderea din producţia de putere 
cauzatã de ireversibilitate. 

 cazul (b), maşinã frigorificã 
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iar · 0 are semnificaţia unui consum suplimentar cerut 
de ireversibilitate, în fapt tot o pierdere din producţia de putere pe sistemul 
energetic global ce furnizeazã puterea la ax pentru maşina frigorificã. 

 Relaţia corespunzãtoare puterii mecanice pierdute prin ireversibilitate 
este de fapt ecuaţia sinteticã a teoremei Gouy – Stodola. 

· 0  

 Aceastã ecuaţie sinteticã a teoremei Gouy – Stodola postuleazã de fapt 
cã exergia pierdutã (lost exergy) având ca origine lucrarea lui Z. Rant – 
1956♦, respectiv puterea mecanicã disponibilã pierdutã (lost available work) 
                                                           
*  ·  poartã denumirea de metalpie sau entalpie generalizatã 
♦ Rant, Z., Exergie ein neues Wort für “technische Arbeitsfähigkeit”, Forsch.     
   Ingenieurwes., vol. 22, 1956, 36 
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definitã prin lucrãrile lui J.H. Keenan – 1941 şi J. Kestin – 1980*, sunt 
proporţionale cu entropia generatã prin ireversibilitate.  

Factorul de proporţionalitate este temperatura Tspecific, care pentru STD 
din figura 11 este întotdeauna temperatura sursei termice ce primeşte 
cãldura cedatã din ciclul operaţional al STD, respectiv pentru cazul (a) 
Tspecific =Tr, iar pentru cazul (b) Tspecific =T. Pentru aceeaşi funcţionare 
ciclicã, sursa termicã respectivã este în mod obişnuit mediul ambiant 
caracterizat prin parametrii generici Tspecific  = T0 şi pe = p0.  

Din punct de vedere energetic, · 0 
reprezintã în final efectul termic cumulat al ireversibilitãţii, respectiv 
distrugerea energiei ordonate prin disipare în energie dezordonatã 
cumulatã de sursa termicã ce primeşte cãldura cedatã din ciclul 
operaţional. 

Când entropia generatã prin ireversibilitate tinde spre zero, 0→genS&  

atunci se schimbã puterea mecanicã revesibilã, , care este fie puterea 
mecanicã la ax maximã, pentru condiţiile restrictive impuse, produsã într-un 
ciclu motor reversibil fie puterea mecanicã la ax minimã, pentru condiţiile 
restrictive impuse, consumatã într-un ciclu frigorific reversibil.  

Dacã analizãm relaţia generalã a puterii mecanice reversibile la ax, 
identificãm urmãtorii trei termeni, prezentaţi în continuare.  

 = ,   + ,  + ,  

 Primul termen, ,   , corespunde conversiei energetice 
reversibile cãldurã consumatã ciclic – lucru mecanic tehnic (fluxul 
termic consumat ciclic – puterea mecanicã reversibilã la ax). 

                                                           
* Keenan, J.H., Thermodynamics, Wiley, New York, 1941, 284-293 
     Kestin, J., Availability, the concept and associated terminology, Energy, vol. 5, 1980,  
     679-692 
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În cazul (a) când cãldura „curge” natural prin sistem de la T la Tr < T, 
atunci acest termen reprezintã contribuţia reversibilã maximã a fluxului 

termic  la producţia de putere mecanicã la ax, 01, >⎟
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TQW rrev
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, 
respectiv reprezintã puterea unui ciclu CARNOT motor ideal ce evolueazã 
între sursele termice cu temperaturile T şi Tr < T. 

În cazul (b) impunem prin sistemul termodinamic deschis un transfer 
ne-natural al fluxului termic  de la Tr la T > Tr, iar puterea mecanicã la ax 

devine negativã (consum). Deci ( ) 01, <
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reprezintã puterea mecanicã minimã consumatã reversibil într-o maşinã 
frigorificã CARNOT idealã operând între Tr < T şi T.  

 Al doilea termen, , , caracterizeazã conversia energeticã 
reversibilã „energia disponibilã” a fluidului în curgere – lucrul 
mecanic tehnic („puterea disponibilã” a fluidului în curgere – puterea 
mecanicã reversibilã la ax , ): 
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 Dacã , 0, ,  este puterea mecanicã maximã 
produsã reversibil la ax numai din „puterea disponibilã” a fluidului în 
curgere. Aceasta situaţie corespunde în general unei destinderi intrare – 
ieşire, ex.: un turbomotor. 

 Dacã , 0 ,  este puterea mecanicã minimã 
consumatã reversibil la ax pentru a creşte „puterea disponibilã” a fluidului 
în curgere. Aceasta situaţie corespunde în general unei comprimãri intrare – 
ieşire, ex.: un compresor. 
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 Al treilea termen, , , caracterizeazã procesul energetic 
reversibil stocarea energiei în STD – lucrul mecanic tehnic (energie 
stocatã în unitatea de timp – puterea mecanicã reversibilã la ax 

, ), apare în cazul funcţionãrilor nestaţionare: 

 cazul (a), motor 

( ) 0, >−+
∂
∂

−= STVpU 
t

W re
rev
stocajt

&

 

 cazul (b), maşinã frigorificã 

( ) 0, <−+
∂
∂

−= TSVpU 
t

W e
rev
stocajt

&

 
 
 

Disponibilitate energeticã (availability) sau lucru mecanic  
disponibil (available work)* 

 În general se considerã cã variaţia disponibilitãţii energetice produce 
lucrul mecanic reversibil specific (lucrul mecanic disponibil) „alocat” unei 
singure conversii energetice. Relaţiile pentru disponibilitatea energeticã au 
la bazã lucrul mecanic disponibil şi pot fi determinate prin particularizarea 
interacţiunilor energetice şi masice ale sistemului termodinamic analizat, 
vezi figura 11.  

Vom exemplifica, în continuare, un drum logic de determinare a 
semnificaţiei lucrului mecanic disponibil respectiv a disponibilitãţii 
energetice pentru douã situaţii particulare.  

                                                           
* Keenan, J.H., Thermodynamics, Wiley, New York, 1941, 284-293 
   Kestin, J., Availability, the concept and associated terminology, Energy, vol. 5, 1980,  
   679-692 
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1. Cazul unei curgeri staţionare adiabatice printr-un STD nedeformabil. 
Vom elimina astfel relaţiile termice cu sursele externe şi relaţia 
mecanicã de deformare corespunzãtoare presiunii externe pe. STD 
particularizat interacţioneazã numai masic cu mediul exterior. Vom 
considera de asemenea un singur agent de lucru, vezi figura 12.  

 

Fig. 12. Schema generalã a interacţiunilor 
masice ale unui 

sistem termodinamic deschis  
 – puterea mecanicã la ax; 

M – masa sistemului; E – energia sistemului;  
S – entropia sistemului 

Ca urmare putem considera: 

0, 0, 0, 0, 0 

 Prin particularizarea ecuaţiei puterii mecanice la ax, ce reuneşte cele 
douã principii PIT şi PDT, va rezulta într-o primã etapã: 

( ) ( )
irev
pierdut

rev
curgeret

genspecific
iesire

specific
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specifict

WW

STsThmsThmW

&&

&&&&

+=

=−
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⎤

⎢
⎢
⎣

⎡
−−−= ∑∑

,

**

      
 

 Disponibilitatea energeticã a fluidului, „b*” sau „b”, în curgere se 
defineşte în baza lucrului mecanic tehnic specific reversibil corespunzãtor 
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masei unitare ce curge prin STD: 

,
, ∆ ∆ ∆  

Astfel lucrul mecanic tehnic specific reversibil, , , obţinut 
numai în baza „curgerii” a fost denumit ca lucru mecanic disponibil al masei 
unitare în curgere printr-un STD (available work) şi este produs prin variaţia 
disponibilitãţii energetice caracteristice curgerii, notaţii „b*”, sau în 
particular „b”: 

 disponibilitatea energeticã „b*”, când variaţiile de energie cineticã şi 
potenţialã nu pot fi neglijate,  

 

 sau disponibilitatea energeticã „b”, când aceste variaţii sunt neglijabile, 
cazul curgerilor echilibrate: 

 

 Precizãm încãodatã cã Tspecific este întotdeauna temperatura sursei 
termice externe ce primeşte cãldura cedatã de sistemul termodinamic.  
 

2. Cazul unui proces nestaţionar dintr-un STI adiabatic şi deformabil, vezi 
figura 13. Vom elimina în acest caz relaţiile termice şi masice şi ca 
urmare:  

., 0, 0, ∑ 0  

 Prin aceastã particularizare a interacţiunilor cu mediul extern, puterea 
mecanicã la ax devine: 

( ) =−−+
∂
∂

−= genspecificret STSTVpU 
t

W &&  
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Fig. 13. Schema generalã a sistem 

termodinamic închis şi deformabil cu o 
evoluţie în regim nestaţionar 

pe – presiunea externã, pe conturul STD; 
 – puterea mecanicã la ax; 

M – masa sistemului; E – energia sistemului;  
S – entropia sistemului 

 Lucrul mecanic tehnic specific reversibil, la un anumit moment pe o 
evoluţie nestaţionarã, produs de masa unitarã consideratã STI este de fapt 
lucrul mecanic disponibil caracteristic proceselor nestaţionare din STI fiind 
şi în acest caz produs prin variaţia disponibilitãţii energetice, notaţie „a”:  

( ) dt
t
adtsTvpu 

t
dt

M
Wdtww specifice

rev
trev

tt ∂
∂

−=−+
∂
∂

−===
&

&  ⇒ 

a = u + pe v – Tspecifics 

 
 

Exergia sau „lucrul mecanic disponibil extrem” 

 Disponibilitatea energeticã (availability) şi lucrul mecanic disponibil 
(available work) au fost generalizate de cãtre Z. Rant* prin introducerea 
conceptului de exergie ca fiind lucrul mecanic disponibil extrem pentru 
toate formele de conversie complet reversibilã energii dezordonate – energii 

                                                           
* Rant, Z., Exergie ein neues Wort für “technische Arbeitsfähigkeit”, Forsch.   
   Ingenieurwes., vol. 22, 1956, 36 
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ordonate.  

Astfel, în cazul conversiei energii dezordonate → energii ordonate, 
complet reversibile, exergia este lucrul mecanic disponibil maxim 
(producţie de lucru mecanic tehnic maxim-maximorum), iar în cazul 
conversiei complet reversibile energii ordonate → energii dezordonate, 
exergia este lucrul mecanic disponibil minim (consum de lucru mecanic 
tehnic minim-minimorum).  

 Pentru explicarea exergiei este necesarã o analizã primarã a 
conversiilor complet reversibile energii dezordonate → energii ordonate.  

Conversiile energetice complet reversibile sunt caracterizate sintetic 
prin condiţia 0. În aceste conversii, energiile dezordonate au o 
disponibilitate energeticã variabilã, respectiv lucrul mecanic disponibil este 
variabil şi dependent de parametrii externi, ex.: temperaturile surselor 
termice externe, parametrii de intrare şi ieşire ai agentului de lucru, 
presiunea mediului ambiant.  

Dezvoltarea conceptului de exergie (lucru mecanic disponibil extrem) 
impune clarificarea aspectelor explicate mai jos. 

1. În primul rând este obligatorie condiţia introducerii unei stãri de 
referinţã (dead state) pentru care lucrul mecanic disponibil al unui tip de 
energie dezordonatã este „zero”. Stabilirea acestei stãri de referinţã se 
face prin particularizarea conversiei energetice complet reversibile, 
pornind de la structura lucrului mecanic tehnic reversibil aferent acestei 
conversii. Starea de referinţã pentru procesele fizice a fost standardizatã, 
respectiv este starea de echilibru termodinamic (termic şi mecanic) cu 
mediul ambiant când disponibilitatea energeticã este „nevalorificabilã”, 
respectiv lucrul mecanic disponibil al oricãrui tip de energie dezordonatã 
este zero. În procesele chimice, extrem de complexe, s-au impus 
subiectiv diverse stãri de referinţã, deoarece echilibrul cu mediul 
ambiant include pe lângã echilibrul termodinamic şi echilibrul chimic ce 
depinde de natura şi parametrii speciei chimice de referinţã din mediul 
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ambiant.  

2. În conversiile reversibile energii dezordonate – energii ordonate, 
„calitatea” energiilor dezordonate este diferitã de cea a energiilor 
ordonate şi anume cã orice energie dezordonatã (energia internã, 
entalpia sau metalpia, respectiv cãldura ca formã de transfer a energiei) 
au calitativ structura formatã din doi termeni, unul este lucrul mecanic 
disponibil extrem, iar al doilea este „reziduul” energetic 
(nevalorificabil). Prin intermediul conceptului de exergie, aceastã 
structurã este: 

EnDez = Ex + An 
energie 

dezordonatã = exergie sau lucru mecanic 
disponibil extrem + anergie* sau eventual „reziduu 

energetic” 

Precizãm cã, prin comparaţie, energiile ordonate sunt formate numai 
din exergie, EnOrd = EX. 

Exergia cãldurii consumate ciclic de sistemele termodinamice 
Particularizarea conversiei energetice cãldurã/frig – lucru mecanic 

tehnic reversibil, în sisteme termodinamice cu funcţionare ciclicã, este 
redatã schematic în figurile 14 – ciclu motor şi 15 – ciclu frigorific, în care 
sunt schiţate interacţiunile energetice specifice pentru cele douã posibilitãţi 
primare de funcţionare continuã (ciclicã). 

 Vom considera numai interacţiunile termice şi mecanice ale ambelor 
cicluri primare, ambele sisteme închise, nedeformabile, iar regimul de 
funcţionare staţionar. Pentru uniformizarea notaţiilor vom considera pentru 
toate cazurile cã sursa termicã ce furnizeazã cãldura consumatã ciclic are 
temperatura T iar sursa termicã ce primeşte cãldura cedatã ciclic are 
temperatura T*. 

Pentru cele douã cicluri, puterea mecanicã la ax reversibilã are 
ecuaţiile: 
                                                           
* termenul de anergie este recunoscut ca atare în special în literatura de specialitate românã 
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, 1 0 pentru ciclul motor T* < T şi  

, 1 ⁄ 0 pentru ciclul frigorific T* > T 

  

Fig. 14. Schema relaţiilor energetice  
ale unui ciclu motor – STI 

Fig. 15. Schema relaţiilor energetice 
ale unui ciclu frigorific – STI 

 

În ambele cazuri se poate observa cã aceastã putere este de fapt cea 
corespunzãtoare ciclurilor Carnot ideale ce evolueazã între cele douã surse 
termice externe cu temperaturi T şi T*.  

Având în vedere cã aceste cicluri au coeficientul de performanţã 
energeticã, CPE, maxim în condiţiile restrictive impuse iniţial, putem 
postula cã „puterea mecanicã disponibilã” a fluxului termic consumat ciclic 
este puterea mecanicã la ax reversibilã, deci , ,  pentru 
ambele cicluri şi are deasemenea aceeaşi relaţie de definiţie: 

, 1 ,  

Lucrul mecanic disponibil poate fi dedus prin dependenţa de timp: 

, , · ,  
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Pentru masa unitarã în curgere printr-un STD vom avea 

1 0 pentru ciclul motor şi ⁄ 0 pentru 
ciclul frigorific. 

 Exergia cãldurii consumate ciclic reprezintã lucrul mecanic 
disponibil extrem aferent cãldurii consumate ciclic. Valoarea extremã a 
lucrului mecanic disponibil depinde de temperaturile celor douã surse 
termice externe.  

Temperatura sursei termice ce furnizeazã cãldura consumatã ciclic 
este impusã pentru fiecare aplicaţie practicã (condiţie restrictivã 
operaţionalã pentru ambele cicluri primare).  

Ca urmare singura posibilitate de extremizare a puterii mecanice 
disponibile, corespunzãtoare fluxului termic consumat ciclic, se poate face 
prin alegerea optimã a sursei termice externe ce primeşte cãldura cedatã din 
ciclurile de lucru. În plus, aceastã sursã termicã trebuie sã existe respectiv sã 
fie accesibilã fãrã consumuri energetice suplimentare. Singura sursã termicã 
posibilã este chiar mediul ambiant cu parametrii generici T* = T0 ≈ const. şi 
p0 ≈ const., vezi figurile 16 şi 17.  

 
Fig.16. Ciclul Carnot motor ideal ce 

evolueazã între T şi T0 < T 

 
Fig.17. Ciclul Carnot frigorific ideal 

ce evolueazã între T şi T0 > T 
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Prin standardizarea sursei termice ce primeşte cãldura din ciclurile de 
lucru primare, se poate obţine relaţia de definiţie a exergiei cãldurii 
consumate în orice proces ciclic simplu.  

Aceste considerente ne permit sã stabilim scara exergiei cãldurii 
consumate ciclic prin alegerea mediului ambiant, cu temperatura T0 = T*, ca 
sursa termicã ce primeşte fluxul termic cedat ciclic . Astfel fluxul de 
exergie al fluxului termic consumat ciclic capãtã forma generalã: 

1  

Exergia cãldurii consumate ciclic de masa unitarã devine: 

1  

În aceste relaţii de definiţie, T este temperatura sursei ce alimenteazã 
cu cãldurã ciclul iar T0 este temperatura mediului ambiant.  

Anergia cãldurii schimbate ciclic va fi: 

, respectiv pentru masa unitarã  

 

Exergia cãldurii pentru procese neadiabatice 

Pentru procesele neadiabatice reversibile incluse în cicluri 
operaţionale, exergia cãldurii se poate obţine prin extrapolarea relaţiei 
generale pentru cicluri. Astfel vom considera douã procese de încãlzire, vezi 
figura 18.  

Primul proces realizeazã contactul termic cu sursa caldã dintr-un ciclu 
motor, deci temperatura termodinamicã medie a procesului este mai mare 
decât cea a mediului ambiant, Tmq > T0. Al doilea proces realizeazã contactul 
termic cu sursa rece într-un ciclu frigorific, respectiv temperatura 
termodinamicã medie a procesului este mai micã decât cea a mediului 
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ambiant, Tmq < T0.  

 

 

Fig. 18.  

Diagrama T – s pentru procese 
neadiabatice 

 

 Pentru ambele procese reversibile, fluxul termic consumat ciclic este: 

∆  

iar pentru masa unitarã vom avea ∆  

În relaţiile de mai sus, pentru agentul termodinamic precizat,  şi ∆  
sunt debitul masic şi variaţia entropiei specifice produsã prin relaţia termicã, 
procesul fiind considerat reversibil intern. 

Prin intermediul temperaturii termodinamice medii a procesului, se 
poate considera cã şi în aceastã situaţie exergia cãldurii este lucrul mecanic 
tehnic al unui ciclu Carnot ce evolueazã între temperaturile Tmq şi T0. Fluxul 
de exergie al fluxului termic consumat , respectiv exergia cãldurii q, prin 
raportare la masa unitarã, vor fi: 

1  iar pentru masa unitarã 1  

Anergia cãldurii schimbate în procesul reversibil va fi în consecinţã: 

, iar pentru masa unitarã  

 

T0 

Tmq > T0 

Tmq < T0 

T 

s 

exq 

exq aq 
q 
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Exergia fizicã a fluidelor în curgere prin sisteme termodinamice  
 Disponibilitatea energeticã a unui fluid, „b*” sau „b”, în curgere 
printr-un sistem termodinamic a fost definitã anterior în baza lucrului 
mecanic tehnic specific reversibil corespunzãtor masei unitare ce curge 
printr-un STD.  este disponibilitatea energeticã când 
variaţiile de energie cineticã şi potenţialã nu pot fi neglijate sau 

 este disponibilitatea energeticã pentru situaţia când 
aceste variaţii sunt neglijabile, cazul curgerilor echilibrate.  

Lucrul mecanic tehnic specific disponibil este: 

, ∆ ∆  

Exergia fizicã a fluidelor în curgere prin STD este definitã similar prin 
variaţia „extremã” a disponibilitãţii energetice a masei unitare ce curge prin 
STD, respectiv este egalã cu lucrul mecanic disponibil extrem: 

∆ ∆   

În cazul curgerilor fãrã reacţii chimice, starea de referinţã (dead state) 
este starea de echilibru termodinamic cu mediul exterior. Pentru un agent 
termodinamic ales, starea de echilibru termodinamic cu mediul ambiant este 
impusã prin condiţiile restrictive:  

,  respectiv ,  şi ,  

 În aceste condiţii restrictive, temperatura de echilibru termodinamic cu 
mediul ambiant, T0, poate fi unicã pentru toate substanţele, dar presiunea de 
echilibru cu mediul ambiant, p0, depinde de natura substanţei de referinţã 
existente în mediul ambiant. Ca urmare, entalpia specificã h0 şi entropia 
specificã s0 ce caracterizeazã echilibrul termodinamic cu mediul extern vor 
depinde şi ele de natura substanţei de referinţã existente în mediul ambiant.  

În plus, h0 şi s0 vor depinde şi de natura agentului termodinamic de 
lucru. Astfel, pentru substanţele elementare de lucru , ,

,  
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şi , ,
, , în care  şi  sunt parametrii standard pentru 

care entalpia specificã şi entropia specificã sunt impuse cu valori egale cu 
„zero”.  

Dacã aceste subtanţe elementare sunt necondensabile (au evoluţii 
numai în domeniul gazos), atunci  şi  corespund uzual stãrii fizice 
normale ( 273,15  şi 1 ).  

Dacã substanţele elementare sunt condensabile (evoluţiile includ şi 
transformãri de fazã),  şi  corespund punctului triplu.  

În mod curent, valorile h şi s pentru substanţe elementare pot fi 
obţinute pentru cele douã tipuri de evoluţii prin considerarea aproximaţiilor 
de mai jos. 

 Pentru evoluţii în domeniul gazos putem considera modelul gazului 
perfect şi deci pentru masa unitarã vom avea 

·  

,

,

,

,
· ·  

unde  
− cp(T) este cãldura specificã izobarã în domeniul gazos,  este cãldura 

specificã izobarã medie pe intervalul de temperaturi al evoluţiei şi  
− ·  este constanta caracteristicã de gaz perfect,  
−  şi M sunt constanta universalã a gazelor perfecte şi masa molarã a 

substanţei elementare. 

 Pentru evoluţii cu transformãri de fazã (tip vaporizare – condensare), 
vom particulariza drumul pe care putem evalua valorile h şi s, deoarece 
variaţiile acestor parametri de stare sunt aceleaşi indiferent de drum. 
Astfel vom adopta urmãtoarea susccesiune de transformãri, o 
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transformare de fazã izobarã şi izotermicã pornind din punctul triplu 
, , urmatã de un proces reversibil în domeniul gazos, unde iar 

putem considera modelul gazului perfect. Pentru masa unitarã vom avea: 
,

, ·   

,
,

,
,   

în care  şi R au aceleaşi semnificaţii, în domeniul gazos, iar l0 este cãldura 
latentã de vaporizare pe transformarea izobarã, ., şi izotermicã 

. 
Indiferent de natura substanţei elementare de lucru, putem postula cã 

exergia fizicã a fluidelor în curgere este lucrul mecanic disponibil extrem 
produs prin variaţia disponibilitãţii energetice între o stare datã şi starea de 
echilibru termodinamic cu mediul ambiant: 

, ∆  

sau pentru curgerile echilibrate 

, ∆  

 Fluxul de exergie fizicã caracteristic curgerii se obţine prin 
multiplicarea cu debitul masic, · . 

 

Structura exergiei fizice a fluidelor în curgere prin STD 
 Structura exergiei fizice a fluidelor ce curg prin STD include douã 
componente majore, una internã dependentã de parametrii de stare ai 
fluidului şi a doua de externã funcţie de condiţii externe. Componenta 
internã este la rândul ei rezultanta a douã disponibilitãţi energetice interne 
ale fluidului în curgere, cea termicã controlatã prin temperaturã şi cea 
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mecanicã controlatã prin presiune.  

Structura exergiei fizice a fluidelor ce curg prin STD şi semnificaţia 
acestei structuri se obţin prin în înlocuirea entalpiei specifice şi entropiei 
specifice în relaţiile exergiei fizice. Vom exemplifica pentru evoluţii în 
domeniul gazos, unde pentru masa unitarã vom avea: 

·
2

· · ·  

1
2

·  

 Prin identificare, vom avea structura exergiei fizice datã de cei doi 
termeni principali, (ex)intern – exergia internã determinatã de parametrii de 
stare a fluidului şi (ex)extern – exergia externã dependentã de condiţii externe: 

1  

· , pentru curgeri echilibrate (ex)extern = 0 

 Dupã cum se vede, exergia fizicã internã este la rândul ei formatã din 
douã componente, una funcţie numai de temperaturã, exT – componenta 
termicã, şi a doua funcţie numai de presiune, exp – componenta mecanicã: 

1 1 1  şi  

 

 Semnificaţiile celor douã componente, exT şi exp, sunt evidenţiate 

grafic în diagramele p – v şi T – s din figura 19, şi dependenţele 

adimensionale   şi    din figurile 20 şi 21. 
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Fig. 19. Echivalenţa graficã a componentelor exT şi exp  

în diagramele p – v şi T – s  

  

Fig. 20. ,  
pentru diferiţi exponenţi adiabatici k 

0 pentru 1 

Fig. 21.  

Componenta 1  are semnificaţia exergiei 

cãldurii din procesul izobaric reversibil 1 –  a     .  

Componenta ,  reprezintã lucrul mecanic 
tehnic specific reversibil din procesul izotermic reversibil 0 .  

Precizãm cã în procesele izotermice la temperatura mediului ambiant, 
T0, cãldura schimbatã cu mediul ambiant la diferenţã elementarã de 
temperaturã asigurã doar condiţia de izotermie, nu contribuie cu nimic la 

p 

v 

1(T,p) 

0(T0,p0) 
s 

0(T0,p0)

a(T0, p) 
T 

1(T,p) 
a(T0, p)
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valoarea componentei exp, deoarece exergia al acestei cãlduri este egalã cu 
zero 1 0.  

Valoarea componentei exp este luatã din disponibilitatea energeticã 
internã a fluidului, dependentã de presiunea p ≠ p0.  

 

Exergia fizicã în procesele nestaţionare din STI  
Lucrul mecanic tehnic specific reversibil, la un anumit moment pe o 

evoluţie nestaţionarã, produs de masa unitarã consideratã STI este şi în acest 
caz produs prin variaţia disponibilitãţii energetice „a”: 

dt
t
awt ∂
∂

−=
  

cu  a = u + pe v – Tspecifics 

 Exergia fizicã corespunzãtoare acestor procese se face din nou prin 
alegerea stãrii de referinţã datã prin pe = p0 şi Tspecific = T0. Ca urmare vom 
avea: 

∫ ⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛
∂
∂

−==
00 ,

,,
pT

pTextremtSTI dt
t
awex

 cu 

     –   

 Structura exergiei fizice, exSTI, se poate evidenţia prin înlocuirea 
mãrimilor u, v şi s, respectiv, , iar s are aceleaşi relaţii uzuale 
explicate la exergia fizicã a fluidelor în curegere prin STD. Valoarea 
volumului specific, v, poate fi datã prin modelul aproximativ al gazului 
perfect numai pentru evoluţii în domeniul gazos, pentru evoluţii cu 
transformãri de fazã trebuie sã apelãm la tabelele termodinamice ale 
substanţelor elementare, transpuse pe cât posibil într-o formã analiticã.  
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Exergia din procese de ardere  

 Analiza exergeticã a reacţiilor de ardere este complexã pentru cã 
necesitã cunoaşterea completã a compoziţiei combustibilului şi a 
proprietãţilor  , , ,  şi  ,  pentru toate speciile chimice 
implicate în procesul de ardere.  

Pentru a putea defini exergia arderii reversibile şi a cãldurii dezvoltate 
prin ardere, vom aplica şi corela PIT şi PDT. 

PIT va furniza datele cantitative caracteristice arderii respectiv puterea 
calorificã şi temperatura adiabaticã de ardere, iar PDT va permite evaluarea 
exergiei (lucrul mecanic disponibil maxim) şi a generãrii de entropie prin 
ireversibilitate.  

Cãldura de ardere sau puterea calorificã (heating value), QHV 

Cãldura dezvoltatã prin ardere se determinã prin mãsurãtori 
calorimetrice standard şi este denumitã putere calorificã (QHV – heating 
value). Valoarea puterii calorifice va depinde şi de natura procesului de 
ardere, ex. la presiune constantã şi la volum constant, vezi figurile 22 şi 23. 

Fig. 22. Schema energeticã de determinare a puterii calorifice  
pentru arderea izobarã, STD  

aer 
(oxigen) 

T, p 

combustibil 
T, p 

gaze de ardere 
Tf, p 

ardere 
p = const. 

calorimetru 

rãcire gaze de 
ardere 

p = const. 

QHV,p 

gaze de ardere
T, p 

focar 
adiabatic 
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Puterea caloricã este raportatã fie la masa combustibilului, [QHV]SI = 
[J/kg cb] sau la cantitatea de substanţã a combustibilului [QHVM]SI = [J/kmol 
cb], QHVM = Mcb* QHV, unde Mcb este masa molarã a combustibilului.  

Arderea izobarã urmatã de rãcirea izobarã ulterioarã, într-un 
calorimetru, poate fi abordatã într-o succesiune de douã etape. Prima etapã 
este o ardere izobarã fãrã schimb de cãldurã (adiabaticã) ce duce la creşterea 
temperaturii gazelor de ardere pânã la temperatura adiabaticã de ardere Tf. 
Conform PIT, putem scrie: 

, ∑ , ∑ ,   

 A doua etapã este un proces izobar de rãcire a gazelor de ardere de la 
Tf pânã la temperatura iniţialã T. Conform PIT, putem avem: 

, ∑ , ∑ ,   

, ∑ , ∑ ,   

∑ ∑ ş  ⇒ ,
∑ ∑ ş   

în care  sunt masele implicate în ardere şi egale cu produsul 
dintre numãrul de kmoli, ni, şi masa molarã, Mi, a speciei i. 

Şi arderea izocorã urmatã de rãcirea izocorã ulterioarã, într-un 
calorimetru, poate fi conceputã deasemenea într-o succesiune de douã etape. 
Prima etapã este o ardere izocorã fãrã schimb de cãldurã (adiabaticã) ce 
duce la creşterea temperaturii şi presiunii gazelor de ardere de la valorile 
iniţiale T şi pin pânã la Tf şi pf. Conform PIT, putem scrie: 

, ∑ , ∑ ,   

 A doua etapã este un proces izocor de rãcire a gazelor de ardere de la 
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Tf şi pf pânã la temperatura iniţialã T şi presiunea finalã pfin. Conform PIT, 
avem: 

, ∑ , ∑ ,   

, ∑ , ∑ ,   

∑ ∑ ş  ⇒ ,
∑ ∑ ş   

în care  sunt deasemenea masele implicate în ardere şi egale cu 
produsul dintre numãrul de kmoli, ni, şi masa molarã, Mi, a speciei i. 

 
Fig. 23. Schema energeticã de determinare a puterii calorifice  

pentru arderea izocorã, STI 

 

În procesul de ardere se vor implica douã tipuri de specii chimice şi 
anume:  

− speciile chimice ce nu participã la reacţiile de oxidare şi de disociere, 
inerte din punct de vedere chimic, pot fi considerate substanţe 
“elementare” şi ca urmare valorile pentru entalpia specificã şi energia 
internã specificã pot fi evaluate cu relaţiile considerate la exergia fizicã a 

aer 
(oxigen) 

T, pin 

combustibil 
T, pin 

gaze de ardere 
Tf, pf 

ardere 
V = const. 

bombã 
calorimetricã

rãcire gaze 
de ardere 
V = const.

QHV,v 
focar 

adiabatic 

gaze de ardere 
T, pfin
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substanţelor elementare, , ,
, , , , ·

, , în care  şi  sunt parametrii standard pentru care entalpia 
specificã şi entropia specificã sunt impuse cu valori egale cu „zero”. 

− speciile chimic active, ce participã la reacţiile de oxidare şi disociere, iar 
valorile entalpiei specifice trebuie sã includã şi entalpia de formare ce 
reprezintã variaţia de entalpie asociatã reacţiei de formare a compusului 
chimic în condiţii standard, 298,15  şi 1 , entalpia de 
formare standard, , * este determinatã experimental prin 
mãsurãtori calorimetrice. Ca urmare entalpia specificã a unui compus 
chimic activ este: 

,
,

,   

, , ,
,

,
,   

Entalpia de formare standard a elementelor chimic active, ex. H2, O2, 
C, este consideratã a fi egalã cu zero. 

Energia internã specificã a speciilor chimic active poate fi evaluatã 
prin relaţia: 

, , · ,   

Vom exemplifica manipularea entalpiilor specifice a compuşilor 
chimici activi şi inactivi pentru un proces de ardere la presiune constantã, 
simplificat. Condiţiile restrictive adoptate sunt “oarecare” (non europene - 
NSRDS-NBS37) şi se referã la: 

 arderea este stoechiometricã,  
 arderea are loc în condiţii “standard”, 298,15 , 1  

                                                           
* ex.: JANAF Thermochemical Tables, National Bureau of Standards Publication  
          NSRDS-NBS37,  cu 298,15 , 1 , sau 
          SREN 437,  cu 288,15 , 1  
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 combustibilul este un 1 kmol amestec cu compoziţia molarã 

0,05  
 

 (g),   0,9  
 

 (g) şi  
 

 (s)– praf, 

 aerul are compoziţia volumetricã (molarã)  

0,21  
 

 (g) şi 0,79  
 

 (g). 

Reacţiile chimice de oxidare, raportate la 1 kmol de combustibil, sunt*:  

0,05 (g) + , (g) → 0,05  (g) 
, 0   , 0   , , 13,433  

0,05 (g) + , (g) → 0,05  (l) 
, 0   , 0   , , 15,878   

0,9  (g) + 1,8 (g) → 0,9  (g) + 1,8  (g) 
, 4,68125    , 0   , 8,9432    , , 13,433  

0,9  (g) + 1,8 (g) → 0,9  (g) + 1,8  (l) 
, 4,68125    , 0   , 8,9432    , , 15,878   

0,05  (s) + 0,05 (g) → 0,05  (g) 
, 0   , 0   , 8,9432   

 Reacţia de ardere globalã, raportatã la 1 kmol de combustibil, este: 

0,05 0,9 0,05 1,875 1,875 ,
,

  

0,95 1,85 1,875 ,
, , ,

  

în care  este masa molarã a combustibilului iar , 0. 

0,05 0,9 0,05 0,05 · 2 0,9 · 16 0,05 · 12 15,1  
 

  

                                                           
* (g) – stare gazoasã, (l) – stare lichidã, (s) – stare solidã 
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 Puterea calorificã a combustibilului pentru condiţii standard 
“oarecare” va fi: 

, ,
∑ , , ∑ , ,ş   

 La calcularea entalpiilor reactanţilor şi produşilor de ardere, masele 
implicate în proces vor fi egale cu produsul dintre numãrul de kmoli din 
ecuaţia reacţiei de ardere globale şi masa molarã:  

 reactanţi 15,1  
0,05 · 2 0,1 , 0,9 · 16 14,4 , 0,05 · 12 0,6 , 

1,875 · 32 60 , 1,875 · ,
,

· 28 197,5  

 produşi, 15,1  
1,85 · 18 33,3 , 0,95 · 44 41,8 ,  

1,875 · ,
,

· 28 197,5   

 Produşii de ardere conţin apa ca substanţã condensabilã. Prin rãcirea 
gazelor de ardere pânã la starea standard “oarecare”, o parte din aceastã apã 
poate condensa. 

Pentru starea standard “oarecare” datã prin 298,15 , 1 , 
entalpiile specifice pentru condensul posibil format şi pentru vaporii de apã 
restanţi în gazele de ardere (cu entalpia de formare deja raportatã la starea 
gazoasã) sunt:  

, , , , , ,

,

,
 

respectiv 

, , , , , ,
,

, , , , ,
,

,

, ,
,

,   
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în care , ,
,

, 0 pentru cã vaporii se aflã pe izotermica , 

, , 0,00418 
 

 este cãldura specificã a apei lichide, , ,  este 

cãldura specificã a vaporilor de apã, 2,44  este cãldura latentã de 
vaporizare a apei la temperatura , iar , , , ,

, , , ,
,

, 13,377 . (eroare de cca. 0,4% faţã de 
valoarea –13,433) 

Înainte de a calcula entalpia produşilor, trebuie cunoscutã masa apei 
condensate şi masa vaporilor din gazele de ardere. Pentru determinarea celor 
douã cantitãti de apã, condens şi vapori, vom utiliza modelul aerului umed.  

Conţinutul maxim de vapori, ,   
  

, în gazele 
de ardere necondensabile este dat prin relaţia conţinutului de umiditate la 
saturaţie: 

,
,

,

,  
∑ ,  

31,4 · 10    

în care , 31,8 · 10  bar este presiunea de saturaţie a apei 
corespunzãtoare temperaturii , iar 1,01325 bar este presiunea 
amestecului de gaze necondensabile şi condensabile (vapori). 

 Masa vaporilor restanţi în gazele necondensabile este: 

, · , · ,
 

18 · 31,4 · 10 0,95 1,875 1,875
0,79
0,21

0,055834  

 Masa condensului format prin rãcirea gazelor de ardere va fi: 

, , 33,3 0,055834 33,244166  

 Valorile entalpiilor reactanţilor şi produşilor de ardere sunt evaluate în 
continuare, pentru condiţiile standard “oarecare” 298,15 , 1  . 
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 Reactanţi 

∑ , , 0,1 , ,
,

, 14,4 ,

,
,

, 60 , ,
,

,

197,5 , ,
,

, 0,6 , ,
,

, 60,212743   

 Produşi de ardere  

∑ , , 41,8 , ,
,

, 197,5 ,

,
,

, 0,055834 , , , ,
,

,

33,244166 , , , ,
,

, 893,06255   

Puterea calorificã a combustibilului prezumat va fi: 

, ,

60,212743 893,06255 
15,1

55,155616  

 În mod tradiţional, puterea calorificã în condiţii standard este evaluatã 
prin relaţia simplificatã: 

, ,

∑ , , , ∑ , , , 55,29911561  

 Diferenţa între valorile calculate prin cele douã modele este 
neglijabilã, 0,26%. Aceastã diferenţã poate fi indusã prin modalitãţile de 
mediere a cãldurilor specifice şi de evaluare a constantelor de gaz perfect. 

Pentru a menţine consistenţa teoreticã a modelului de calcul a puterii 
calorifice preferãm, în aceastã lucrare, sã utilizãm relaţiile complete ale 
entalpiilor specifice pentru compuşii condensabili şi necondensabili, care 
vor rãmâne identice matematic şi în cazul evaluãrii şi altor reacţii chimice 
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posibile în arderea la temperaturi înalte, ex. procesele de disociere. 

Menţionãm cã putem întâlni pentru puterea calorificã douã valori 
determinate teoretico-experimental: 

 puterea calorificã superioarã , ,
ce include şi cãldura latentã 

de condensare a apei  la temperatura standard, corespunde situaţiei 
rãcirii gazelor de ardere pânã la  când se considerã cã practic apa a 
condensat în totalitate, 

 şi puterea calorificã inferioarã ce nu mai include cãldura latentã de 
condensare a apei, este utilizatã în procesele de rãcire a gazelor de 
ardere pânã la temperaturi superioare punctului de rouã (temperatura de 
saturaţie a apei) , vezi şi tabelul de mai jos. Putem evalua şi aproximativ 
puterea calorificã inferioarã , ,

:  

, , , ,
49,78 49,923

 

  

cu eroarea relativã de cca.  
(0,25%)prin entalpiispecifice  şi + (0,014%)prin entalpii de formare. 

 În tabelul de mai jos sunt incluse comparaţiile între valorile puterii 
calorifice calculate prin diferite modele. 

Modelul de calcul 
Puterea calorificã  

, ,
 

[MJ/kg cb] 

Puterea calorificã 
superioarã* 

, ,
 

[MJ/kg cb] 

Puterea calorificã 
inferioarã† 

, ,
 

[MJ/kg cb] 
prin entalpiile 
specifice ale 

reactanţilor şi 
produşilor 

55,15561400 55.16443808 
(toatã apa, 33,3 kg, este 
consideratã condensatã) 

49,90309239 
(toatã apa, 33,3 kg, este 
consideratã în stare de 

vapori) 

                                                           
* HHV – higher heating value, 
† LHV – lower heating value. 
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 Modelul de 
calcul 

Puterea calorificã  
, ,

 

[MJ/kg cb] 

Puterea calorificã 
superioarã* 

, ,
 

[MJ/kg cb] 

Puterea calorificã 
inferioarã† 

, ,
 

[MJ/kg cb] 

doar prin entalpiile de 
formare  

55, 29911561 55,30815629 
(toatã apa, 33,3 kg, este 
consideratã condensatã) 

49,91620264 
(toatã apa, 33,3 kg, este 
consideratã în stare de 

vapori)
 
 
 Temperatura adiabaticã de ardere 
 Temperatura adiabaticã de ardere, Tf, poate fi determinatã din ecuaţia 
de bilanţ energetic a procesului de ardere ce are loc pe intervalul de 
temperaturi T – Tf, vezi şi figura 22: 

, ∑ , ∑ ,   

La rezolvarea proceselor de ardere fãrã sau cu disociere, atunci când 
este cunoscutã puterea calorificã superioarã, relaţia de mai sus este înlocuitã 
prin ecuaţii echivalente de conservare a energiei. Aceste ecuaţii sunt 
determinate pe urmãtoarea succesiune logicã de etape fictive: 

a) o ardere adiabaticã fãrã disocieri, urmatã de  
b) o etapã de disocieri controlate prin constantele de echilibru chimic 

dependente de temperaturã şi participaţiile molare ale componenţilor 
nedisociaţi şi disociaţi din gazele de ardere.  

În etapa (a) a arderii adiabatice fãrã disocieri, ecuaţia de conservare a 
energiei, în care este cunoscutã iniţial puterea calorificã superioarã, este: 

, , , , ,

, , ,   

                                                           
* HHV – higher heating value, 
† LHV – lower heating value. 
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∑ , , , ,
 

  

unde Tcb şi Taer sunt temperaturi de intrare în camera de ardere, pot fi diferite 
de . În ecuaţia de mai sus, Tf este temperatura adiabaticã de ardere fãrã 
disocieri şi este necunoscuta primarã ce trebuie determinatã, ex. printr-o 
metodã încercare şi eroare.  

 În etapa (b) a arderii cu disocieri, ecuaţia PIT utilizatã este: 

∑ , , , , , , ,
 

∑ , ,
,   

 În aceastã ecuaţie, Tf,d este temperatura adiabaticã de ardere cu 
disocieri şi este necunoscuta ce trebuie determinatã în final, ex. deasemenea 
printr-o metodã încercare şi eroare. Greutatea rezolvãrii acestei ecuaţii finale 
este legatã de setul de ecuaţii chimice de disocieri şi recombinãri posibile, 
controlate prin constantele de echilibru chimic aferente acestora. 

 Precizãm încãodatã cã trebuie avut în vedere cã masele tuturor 
componenţilor sunt proporţionale cu numãrul de kmoli ce participã la 
reacţiile chimice. 

Lucrul mecanic disponibil maxim pentru un proces de ardere 
versus exergia cãldurii dezvoltate prin ardere  

Lucrul mecanic disponibil maxim al arderii reversibile  
sau exergia chimicã a arderii  

 Lucrul mecanic disponibil maxim, respectiv exergia unui proces de 
ardere adiabatic pot fi evaluate prin intermediul variaţiei maxime a 
disponibilitãţii energetice caracteristice procesului de ardere, deci va 
depinde de natura procesului de ardere, ex. izobar sau izocor. Sistemul 
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termodinamic ideal ce ar putea valorifica la maxim disponibilitatea 
energeticã a reactanţilor şi produşilor de ardere este schiţat în figura 24 ce 
exemplificã cazul arderii izobare fãrã consumuri energetice suplimentare, 
respectiv fãrã consum de cãldurã sau consum de lucru mecanic tehnic pentru 
preîncãlzirea sau pentru comprimarea reactanţilor.  

Putem considera motorul ideal ca un STD adiabatic ce include şi 
camera de ardere. În acest motor ideal reactanţii ce intrã şi produşii ce ies 
sunt în echilibru termodinamic cu mediul exterior, respectiv au temperatura 
şi presiunea mediului ambiant, T0 şi p0.  

Prin raportare la masa combustibilului consumat prin ardere, vom 
avea urmãtoarea relaţie a lucrului mecanic disponibil (lucrul mecanic tehnic 
reversibil): 

, , ,   

în care , , ,  şi  ∑ , , ∑ , , ,
∑ , , ∑ , ,  

sunt lucrul mecanic tehnic reversibil maxim şi disponibilitãţile energetice 
ale reactanţilor şi produşilor de ardere, [J/kg cb]. 

 Evaluarea entalpiilor specifice ale reactanţilor şi produşilor de ardere 
se face pe cele douã tipuri de componenţi, gaze necondensabile şi gaze 
condensabile, vezi calculul cãldurii dezvoltate prin ardere.  

În schimb, într-un amestec multifazic, evaluarea entropiilor specifice 
trebuie fãcutã pe fazele în echilibru termodinamic. Astfel toate cele trei faze 
posibile într-un amestec multifazic, solidã, lichidã şi gazoasã sunt separate 
între ele printr-o interfaţã netã şi se aflã la aceeaşi temperaturã şi presiune, 

 , şi . 

Fazele solidã şi lichidã sunt considerate uzual ca medii omogene cu 
proprietãţi cunoscute.  

Faza gazoasã este un amestec de gaze în care fiecare component tip gaz 
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se aflã la temperatura amestecului dar la presiunea parţialã proprie 
proporţionalã cu fracţia molarã (volumetricã), , , ,

,

∑ , în care pi,gaz, ni,gaz, sunt presiunea parţialã şi numãrul de 

kmoli ai componentului i din faza gazoasã.  

La evaluarea entalpiilor şi entropiilor reactanţilor şi produşilor arderii, 
se va ţine cont de asemenea cã masele vaporilor şi a apei lichide din gazele 
de ardere depind de temperatura stãrii de referinţã (mediul ambiant) T0, 
aleasã pentru determinarea valorii , ,  respectiv: 

,
,

,
 ⇒ 

⇒ , · , · ∑ ,  şi , ,  

Revenind la acelaşi exemplu de ardere abordat anterior la calculul 
puterii calorifice, vom avea urmãtoarele cantitãţi de substanţã implicate în 
procesul de ardere: 

 reactanţi, 15,1  
0,05  , 0,9  , 1,875  , 
1,875 · ,

,
7,053571429  , 0,05   

, 0,05 0,9 1,875 7,053571429

9,878571429   
 

 produşi, 15,1  
0,95  , 1,875 · ,

,
7,053571429    

, 2 ,   , , 1 2 ,   ,  
 

, , , 0,95 7,053571429   
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mcbWt,rev

gaze de ardere 
Tf, p0 

aer 
(oxigen) 

T0, p0 

combustibil
T0, p0 

gaze de ardere 
T0, p0

focar 

motor ideal

racire gaze
de ardere

 Cunoscând numãrul de kmoli, se pot evalua acum şi entropiile 
reactanţilor şi produşilor, în care masele vor fi evaluate cu relaţia generalã 

· . 
 Valorile entalpiilor reactanţilor şi produşilor de ardere vor evaluate prin 
relaţiile urmãtoare. 

 Reactanţi 
∑ , , 0,1 , , 14,4 , ,

60 , , 197,5 , , 0,6 , ,   

 Produşi de ardere  

∑ , , 41,8 , , 197,5 , ,

2 , , , , , 2 , , , , ,   

 În aceste relaţii, avem temperatura stãrii de referinţã aceeaşi pentru 
toate substanţele, 273,15 . 

 

Fig. 24. Schema pentru determinarea lucrului mecanic disponibil maxim pentru un 
proces de ardere izobar reversibil 

 Valorile entropiilor reactanţilor şi produşilor de ardere vor fi evaluate prin 
relaţiile urmãtoare. 
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− Entropia reactanţilor va fi:  

∑ , , 0,1 , 14,4 ,

60 , 197,5 ,

0,6 ,   

− Entropia produşilor de ardere, dupã producerea lucrului mecanic 
disponibil maxim, va fi: 

∑ , , , , , ,
,

,

41,8 , 197,5 ,

, , ,   

 În relaţiile de evaluare a entropiilor reactanţilor şi produşilor, 
temperatura stãrii de referinţã este de asemenea aceeaşi pentru toate 
substanţele, 273,15 , dar presiunea stãrii de referinţã este diferitã. Pentru 

gazele necondensabile, ex. CO2 şi N2, presiunea stãrii de referinţã este 1 , 
iar pentru apa, gaz condensabil, , 0,00603  corespunde punctului 

triplu al apei. 
 Se constatã cã valorile entalpiilor şi entropiilor reactanţilor şi 
produşilor de ardere, deci şi disponibilitãţile energetice ale acestora, depind 
de temperatura şi presiunea mediului ambiant, T0, p0, şi de stãrile de 
referinţã ale substanţelor participante la ardere, definite prin  şi . 

În tabelul urmãtor sunt incluse valorile lucrului mecanic disponibil 
maxim caracteristic arderii izobare la parametrii mediului ambiant, pentru 
combustibilul prezumat în exemplul adoptat.  
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Temperatura mediului 

ambiant, T0, [K] 

Presiunea de ardere, 

p, [atm] 
, , , 

[MJ/kg cb] 

273,15 1 54,54945 

285,15 1 54,51801 

298,15 1 54,48721 

313,15 1 54,45566 

 Se poate concluziona cã lucrul mecanic disponibil maxim asociat unei 
arderi reversibile este practic egal cu puterea calorificã superioarã, respectiv 
pentru combustibilul ales în exemplificarea arderii izobare avem,  

− prin entalpii specifice 

, ,
55,155614 , , ,

55,1644381  

− prin entalpii de formare 

, ,
55,29912 , , ,

55,3081563  

 

 Exergia cãldurii dezvoltate prin ardere 
În orice motor, camera de ardere izobarã nu poate fi cuplatã direct la 

arborele motor pentru a produce lucru mecanic tehnic, chiar reversibil, 
pentru cã , 0. Analizând numai efectul termic 
al arderii, care ar putea genera lucru mecanic tehnic, atunci pentru evaluarea 
exergiei cãldurii dezvoltate prin ardere, putem considera camera de ardere 
ca un STD adiabatic ce furnizeazã gaze de ardere nedisociate pentru un 
motor ideal, considerat de asemenea un STD adiabatic ce produce lucru 
mecanic tehnic numai în baza rãcirii izobare a gazelor de ardere de la 
temperatura adiabaticã de ardere Tf pânã la temperatura de echilibru cu 
mediul ambiant T0, vezi figura 25. 
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Fig. 25.  

Schema pentru determinarea exergiei unui proces 
de ardere reversibil 

Fig. 26.  
Schema de evaluare a exergiei 

cãldurii echivalente arderii 

Exergia cãldurii dezvoltate prin ardere este evaluatã prin variaţia 
maximã a disponibilitãţii energetice a agentului de lucru, gaze de ardere, pe 
motorul ideal, respectiv prin raportare la masa combustibilului consumat 
prin ardere. Vom avea urmãtoarea relaţie a exergiei cãldurii dezvoltate prin 
ardere, care este egalã cu lucrul mecanic disponibil maxim (lucrul mecanic 
tehnic reversibil maxim), pentru motorul ideal – STD adiabatic: 

,
0, 0

, , ,
, ,  

în care ,   ş  
∑ , , ∑ , ,  sunt lucrul mecanic tehnic 

reversibil şi disponibilitea energeticã a produşilor de ardere, [J/kg cb]. 

Dacã înlocuim disponibilitãţile energetice, vom obţine: 

, ,

∑ , , , , , ∑ , , , , ,

∑ ,
, , , , , , , ,

∑ ,
, ,

, , 1
, , , ,

, , , ,

, ,
1   

rãcire gaze 
de ardere 

mcbWt,rev 

mcbQHV,p

motor  
Carnot 

mcbWt,rev,C

mcbQ0,Cmediul ambiant 
T0 

sursa caldã 
Tmq 

gaze de 
ardere 
Tf, p0 aer 

(oxigen) 
T0, p0 

combustibil 
T0, p0 

gaze de ardere 
T0, p0

focar 
adiabatic 

motor ideal
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 În relaţia de mai sus, ∑ ,
, , , , , ,

, 
reprezintã tocmai cãldura dezvoltatã prin ardere raportatã la masa 
combustibilului consumat, conform PIT pe camera de ardere adiabaticã 
∑ ,

, , ∑ ,
, , , iar , , , ,

, , , ,
 reprezintã 

temperatura termodinamicã medie a procesului izobar de rãcire a gazelor de 
ardere de la Tf la T0, respectiv este temperatura unui proces izotermic 
echivalent pe care cãldura şi variaţia de entropie sunt identice ca în procesul 
izobar de rãcire a gazelor de ardere.  

 Rezultã în final cã exergia cãldurii dezvoltate prin ardere este de fapt 
echivalentã cu lucrul mecanic tehnic reversibil dintr-un motor Carnot ideal 
ce evolueazã între sursele termice cu temperaturile Tmq şi T0, vezi figura 26. 

 
Randamentul exergetic – criteriul de performanţã caracteristic  
principiului doi al termodinamicii (PDT) 

 În primul rând, reamintim cã la principiul unu al termodinamicii, PIT, 
s-a definit coeficientul de performanţã energeticã, CPE, ca un criteriu 
specific acestui principiu: 

 
  

 Valoarea CPE aratã cât de bine este valorificatã energia consumatã la 
producerea energiei utile.  

Pentru exemplificare, la motoare acest CPE este numit în literatura de 
specialitate „first law efficiency – FLE” iar în românã „randament termic” şi 
este întotdeauna subunitar, vezi şi figura 14: 

η 1  

La instalaţiile frigorifice acest CPE este numit în literatura de 
specialitate „coefficient of performance – COP” iar în românã „eficienţã 
frigorificã” şi poate fi şi supraunitar, vezi şi figura 15: 
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1  

 Similar cu definirea CPE şi pentru PDT s-a definit criteriul specific de 
performanţã, numit in literatura de specialitate “second law efficiency – 
SLE” iar în românã “randament exergetic”, întotdeauna subunitar: 

η
 

 1  

Valoarea pentru SLE =ηex caracterizeazã modul de valorificare a 
exergiei consumate la producerea exergiei utile. În fapt, randamentul 
exergetic este o mãsurã numericã a gradului de ireversibilitate, a gradului de 
apropiere a unui sistem sau proces real de reversibilitatea completã 
caracterizatã printr-un randament exergetic egal cu unitatea.   

 Pentru fiecare caz real, relaţia generalã de definiţie a randamentului 
exergetic poate fi aplicatã prin identificarea exergiei utile şi a celei 
consumate. Vom concretiza relaţiile randamentului exergetic pentru 
sistemele termodinamice primare, reale, cu o funcţionare ireversibilã, vezi 
figurile 14 şi 15. 

 Ciclu motor, vezi figura 14 

η ,
1

η
η , 1 

 Se observã cã ηex este egal cu raportul dintre randamentul termic al 
ciclului motor real, η , şi randamentul motorului ideal Carnot ce 

evolueazã între aceleaşi surse termice, T > T0, η , 1 . 

Deci ηex exprimã numeric cât de aproape suntem de cazul ideal. 
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 Ciclu frigorific, vezi figura 15 

η ,  
1

· ⁄ , 1 

 Şi pentru instalaţiile frigorifice, ηex este egal cu raportul dintre 
eficienţa frigorificã a ciclului real, 0 cu 0, şi eficienţa 
frigorificã a ciclului ideal Carnot ce evolueazã între aceleaşi surse termice, T 
< T0, , , . Deci ηex şi acum aratã numeric cât de aproape 
suntem de cazul ideal. 

 În literatura de specialitate, ireversibilitatea poate fi cuantificatã 
numeric şi în alte variante, ex. ca un raport între energia ordonatã realã 
(lucrul mecanic tehnic sau puterea mecanicã la ax) şi energia ordonatã 
reversibilã corespunzãtoare reversibilitãţii complete. Dacã impunem pentru 
acest raport numai valori subunitare, relaţia de definire a raportului nu mai 
este unicã, ex. la motoare este 

,
1 şi la instalaţii frigorifice , 1. 

Randamentul exergetic este prin comparaţie un criteriu absolut general. 
 
 

Pierderi de exergie pe cauze de ireversibilitate 

 Reamintim cã relaţia generalã de evaluare a pierderilor de exergie pe 
cauze de ireversbilitate respectã teorema Gouy – Stodola: 

Π · 0 

În aceastã relaţie, entropia generatã prin ireversibilitate are expresia 
generalã: 

( )
( )

( )
( )

0≥⋅+⋅−⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛
−−

∂
∂

= ∑∑
−

−

+

+

iesireintrare
gen smsm

T
Q

T
Q

t
SS &&

&&
&

 
în care  este fluxul termic primit de sistemul termodinamic de la 
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temperatura , iar  este fluxul termic cedat de sistemul termodinamic 
la temperatura , ambele fluxuri termice considerate în valori absolute. 

 Semnificaţia acestor pierderi de exergie este datã prin intermediul 
ecuaţiei de bilanţ exergetic: 

Π · 0 

 Pentru transformãrile simple de multe ori este preferabil sã evaluãm 
generarea de entropie prin ireversibilitate în baza comparaţiei proces ireversibil – 
proces reversibil. Astfel, pentru masa unitarã, generarea de entropie prin 
ireversibilitate are relaţia echivalentã: 

T
qdp

T
v

T
dhdp

T
v

T
dhdsdsds irev

revirev
revirevgen

δ
=⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −−⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −=−=

 
 

în care δqirev este efectul termic al ireversibilitãţii, reprezintã o disipare a energiei 
ordonate (exergie purã) în energie dezordonatã (conţinut exergetic mai mic). 
 

 Arderea realã ca modalitate de simulare a sursei calde 
 Procesele de ardere reale sunt ireversibile, au o unicã direcţie de 
desfãşurare, produc modificãri remanente în mediul exterior. Oxidarea 
componenţilor combustibili transformã reactanţii, aer şi combustibil, în gaze 
de ardere. Procesul este echivalent energetic cu transferul energiei, cãldura 
dezvoltatã prin ardere, de la procesul de oxidare cãtre gazele de ardere care  
pãrãsesc camera de ardere cu temperatura Tf, vezi figura 27. Dacã încercãm 
sã reutilizãm cãldura obţinutã prin rãcirea gazelor de ardere pentru a 
transforma produşii de ardere (gazele) în reactanţi, procesul este imposibil. 

 Pierderile de exergie (de lucru mecanic tehnic sau prin raportare la 
timp, de putere mecanicã la ax) aferente arderii reale ireversibile au relaţia 
generalã de calcul: 

Π · 0 
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rãcire reactanti 
p = const. 

gaze de 
ardere 
Tf, p

aer 
(oxigen) 

T, p 

combustibil 
T, p 

gaze de ardere 
T0, p

focar adiabatic 

ardere 
T0, p (const.) 

incalzire gaze
p = const. 

aer (oxigen) 
T0, p 

combustibil 
T0, p 

caldura reactantilor caldura de ardere

 Considerând camera de ardere adiabaticã, atunci entropia generatã 
prin ireversibilitate va fi, conform PDT pentru STD: 

, · , , , · , , 0 

 

 

Fig. 27. Arderea izobarã realã, 
schema pentru simularea transferului energiei, prin intermediul procesului de 

oxidare, de la reactanţi cãtre gazele de ardere 

 Semnificaţia pierderilor de exergie poate fi vizualizatã prin intermediul 
bilanţului exergetic ce include exergia arderii reversibile (lucrul mecanic disponibil 
maxim) şi exergia cãldurii dezvoltate prin ardere. Pierderile de exergie prin arderea 
ireversibilã sunt egale cu diferenţa dintre exergia cãldurii dezvoltate prin ardere, 

, ,
, (exergie utilã în sisteme termice) şi exergia chimicã a arderii 

reversibile, , (exergia consumatã): 

Π , ,
, ,

, ,
∑ , , , ∑ , , , 0  
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în care 

, ,
∑ , · , , ∑ , · , ,

∑ , · , , ∑ , · , ,   

∑ , · , , ∑ , · , ,

∑ , · , , ∑ , · , ,   

 Rezultatul anterior este justificat prin PIT, vezi figura 27: 

∑ , , , ∑ , , ,
∑ , , , ∑ , , ,   

 Ca urmare obţinem identitatea de justificare a semnificaţiei pierderilor 
de exergie pentru o ardere izobarã realã: 

Π , ,
·

, · , , , · , , 0 
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dx
p 

frF  - forta de frecare pe contur 

p + dpfr

  
Frecarea ce apare la curgerea fluidelor vâscoase 

 Frecarea este deasemenea un proces tipic ireversibil. Evaluarea 
influenţei frecãrilor pentru curgeri vâscoase prin sisteme termodinamice este 
complexã. Vom analiza în continuare trei cazuri posibile. 

a) Curgerea prin sisteme termodinamice cu geometrii de curgere 
simple, ex. curgerea printr-o conductã. 

 

b) Curgerea prin sisteme termodinamice cu geometrii de curgere 
complexe, ex. curgerea printr-un detentor şi curgerea printr-un 
compresor. 

 

c) Curgerea vâscoasã în general. 

Curgerea vâscoasã printr-o conductã, cazul (a) 
Sã presupunem un tronson de curgere elementar, rigid şi adiabatic, vezi 

figura 28, având secţiunea transversalã constantã cu diametrul hidraulic dh.  
 

 
Fig. 28. 

Schema curgerii adiabatice cu frecãri printr-o conductã, pe conturul 
fluidelor se manifestã frecarea la perete  

Frecarea este un fenomen energetic de disipare a energiei ordonate în 
energie dezordonatã, ce consumã energie mecanicã pentru a contrabalansa 
forţele de frecare. PIT poate fi explicat în douã etape, în prima etapã lucrul 
mecanic tehnic consumat numai pentru curgerea cu frecare la perete, undeva 
în exterior, se regãseşte în lucrul mecanic al forţelor de frecare (fenomen pur 
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mecanic) respectiv δ
δ , în 

etapa a doua acest lucru mecanic este disipat prin vâscozitate în cãldurã ce 
va fi preluatã de fluidul în curgere respectiv frfr

frecare
t vdpqw −=δ=δ , în 

care dpfr < 0, iar δqfr > 0. Frecarea este în final echivalentã cu un proces cu 
aport de cãldurã din exterior de la o sursã termicã avãnd temperatura 
fluidului, respectiv pe tronsonul elementar, STD rigid şi adiabatic cu frecãri 

interne la perete, avem . 

Pierderile elementare de exergie alocate numai frecãrii vor respecta 
teorema Gouy – Stodola, respectiv: 

Π
δ

0  

în care  şi s sunt debitul masic şi entropia specificã ale fluidului, iar dpfr poate fi 
estimatã prin relaţii teoretico – experimentale, ex. relaţia Darcy – Weissbach 

λ . 

 Un rezultat identic se poate obţine prin compararea procesului reversibil cu 
cel ireversibil, vezi figura 29. 

 

Fig. 29. Schema unui proces izobar de curgere cu 
frecare la perete, diagrama T (h) – s 

1 – 2rev procesul reversibil (dp = 0) 
1 – 2irev procesul real cu frecare la perete (dpfr < 0) 
 
 

 Generarea de entropie, prin comparaţie, va fi: 

0  

1 

2irev 2rev T (h) 

s 

Δsgen Δsrev 
Δsirev 
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pentru cã pe transformarea reversibilã dp = 0. 

 În final, pierderile elementare de exergie pentru curgeri vâscoase sunt: 

Π · 0  

Termenul ·  reprezintã puterea mecanicã elementarã disipatã prin 
frecãri în energia dezordonatã a fluidului ce curge, respectiv efectul termic al 
frecãrilor · · ·  se va dezvolta în paralel cu 
orice relaţie termicã cu mediul exterior.  

Semnificaţia acestor pierderi de exergie poate fi datã prin diferenţa 
dintre exergia utilã (exergia cãldurii rezultantã a frecãrilor ce este 
încorporatã în exergia fluidului în curgere) şi exergia consumatã (lucrul 
mecanic tehnic consumat pentru contrabalansarea vâscozitãţii).  

Prin raportare la timp vom avea: 

Π δ 1 δ

δ 1 δ 0 
 

Curgerea vâscoasã prin detentoare şi prin compresoare, cazul (b) 
Sã presupunem o curgere adiabaticã realã printr-un detentor, vezi 

figura 30, şi o curgere realã printr-un compresor adiabatic (fãrã rãcire), vezi 
figura 31. Dacã prin detentoare curgerea poate fi consideratã în majoritatea 
situaţiilor adiabaticã, curgerea prin compresoare depinde de gradul de rãcire 
al compresorului, limitele extreme sunt compresorul izotermic şi 
compresorul adiabatic. Pierderile de putere mecanicã la ax provocate prin 
ireversibilitate sunt tradiţional determinate teoretico-experimental şi 
evaluate printr-un raport al variaţiilor de entalpie specificã realã 
(determinatã experimental la funcţionarea ireversibila) şi idealã pentru 
funcţionarea reversibilã (uzual calculatã pentru procesele teoretice).  
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D 

1 

2rev 2irev 

p1 

p2 

T (h) 

s 

Δsirev,T 

C

1

2rev 2irev

p2 

p1 

T (h)

s 

Δsirev,C 

 În ambele cazuri se poate considera cã fluidul de lucru se comportã ca 
un gaz ideal. 

  

Fig. 30. Schema curgerii printr-un 
detentor adiabatic 

1 – 2rev proces adiabatic reversibil 
1 – 2irev proces adiabatic ireversibil 

Fig. 31. Schema curgerii printr-un 
compresor adiabatic 

1 – 2rev proces adiabatic reversibil 
1 – 2irev proces adiabatic ireversibil 

 
• Pierderi de exergie într-un detentor adiabatic 
Compararea dintre funcţionarea ireversibilã şi cea reversibilã este 

evaluatã prin intermediul randamentului izentropic: 

η ∆
∆

,

,

∆
∆

1  

în care ,  este puterea mecanicã la ax pentru funcţionarea realã 
(mãsuratã) iar ,  este puterea mecanicã la ax pentru funcţionarea 
reversibilã (teoreticã, calculatã), ∆  şi  ∆  sunt variaţiile de entalpie 
specificã şi temperaturã pe transformãrile 1 – 2irev(rev). 

 Ca şi în cazul anterior, ireversibilitatea curgerii prin detentoare este în 
final echivalentã cu disiparea energiei ordonate. Procesul de disipare poate 
fi explicat prin doi paşi, primul este o destindere adiabaticã reversibilã în 
care se produce puterea mecanicã reversibilã, iar la al doilea pas o parte din 
aceastã putere mecanicã este disipatã izobar, prin frecare, în cãldurã.  
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D 

Tirev, p 

Tirev+dTrev,  
p+dp 

Tirev+dTirev, 
p + dp 

,  

,   

dTirev, (dp)

dTrev, (dp)

T 

s 
dsirev 

Tirev 
Tirev,m

,  

Dacã alegem un tronson elementar de turbinã, vezi figura 32, atunci 
vom putea dezvolta consideraţiile urmãtoare. 

• Conform PIT, pierderea de energie ordonatã va fi, ηs ≅ const.: 

, , ,

1
η

η

η . 0  

în care energia ordonatã pierdutã prin ireversibilitate ,  se 
regãseşte în energia dezordonatã a fluidului în curgere 

, 0, respectiv ireversibilitatea este 
echivalentã cu un aport de cãldurã din exterior ã 0.  

 

Fig. 32. Schema de echivalare a efectului termic al ireversibilitãţii la 
curgerea printr-un detentor 

 Global, efectul termic al ireversibilitãţii este reîncorporat în energia 
dezordonatã a fluidului în curgere şi este: 

, , , , , ,

, 1 η , η
1 1 η ,

η

η ,   
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• Conform PDT, pe tronsonul elementar adiabatic ireversibil generarea 
localã de entropie va fi:  

 

Generarea globalã de energie prin ireversibilitate va fi: 

,

, ,   

Pierderile de exergie la curgerea ireversibilã prin detentoare adiabatice 
vor avea în final relaţia primarã de evaluare: 

Π · , , ,

, , , , , , ,

,

, , ,

0  

în care raportul 2,

2,

1 η 1 2
1

1

2
1

1

1 η 1
1

1 , iar γ este 

exponentul adiabatic al transformãrii reversibile 1 – 2rev 

 Aceste pierderi sunt de fapt diferenţa dintre exergia cãldurii 
echivalente ireversibilitãtii de pe procesul izobar 2rev – 2irev (exergie regãsitã 
în agentul de lucru) şi puterea mecanicã la ax consumatã pentru 
ireversibilitate (exergia iniţialã reintrodusã în agentul de lucru): 

Π , , 1 , , , ,
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, , 1 , , , ,

, , , , 0  

Un rezultat identic se poate obţine şi prin ecuaţia de bilanţ exergetic: 

Π , ,

, , ,

,

,

, ,

, , , ,   

în care exergia utilã include exergia fizicã a fluidului pe evacuare şi puterea 
mecanicã mecanicã ireversibilã, iar exergia consumatã include exergia fizicã 
pe admisie.  

 În figurile 33 şi 34 sunt redate dependenţele Π  cu ηs parametru 

şi Π η  cu β parametru, agent de lucru aerul. 

  

Fig. 33. – aer, T0 = 273,15 K 
Π  [KJ/K] 

Fig. 34. – aer, T0 = 273,15 K 
Π η  [KJ/K] 
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• Pierderi de exergie într-un compresor 
Compresoarele pot fi prevãzute şi cu sisteme de rãcire. Vom considera o 

asemenea situaţie, cu o comprimare politropicã ireversibilã 1 – 2irev pentru 
care compararea dintre funcţionarea ireversibilã şi cea reversibilã va fi 
evaluatã în general prin intermediul randamentului interior relativ: 

η
∆
∆

∆
∆  

 

1 

în care ∆  este variaţia entalpiei specifice în comprimarea politropicã 
reversibilã, iar ∆  este variaţia entalpiei specifice în comprimarea 
politropicã ireversibilã. 

 S-a adoptat aceastã definiţie a randamentului interior relativ pentru a 
obţine la limitã, în cazul compresoarelor adiabatice, clasicul randament 
izentropic: 

η η ∆
∆

,

,

∆
∆

1  

 Ireversibilitatea curgerii prin compresoare este deasemenea 
echivalentã cu disiparea energiei ordonate consumate. Se poate considera 
cãldura rezultantã prin frecãri cã este încorporatã în final în agentul de lucru.  

Procesul de disipare poate fi explicat tot prin doi paşi, primul este o 
comprimare politropicã reversibilã în care se consumã puterea mecanicã 
reversibilã, iar la al doilea pas diferenţa dintre puterea mecanicã realã – 
ireversibilã şi cea reversibilã este disipatã izobar, prin frecare, în cãldurã 
care va fi preluatã de agentul de lucru.  

Dacã alegem un tronson elementar de compresor, vezi figura 35, 
atunci vom putea dezvolta logica de determinare a pierderilor de exergie 
prin ireversibiltate într-o manierã asemãnãtoare cu cea folositã la detentoare. 
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,   
C 

Tirev, p 

Tirev+dTrev,  
p+dp 

Tirev+dTirev, 
p + dp 

,  
dTirev, (dp)

dTrev, (dp)

T 

s 
dsq,irev 

Tirev 
Tirev,m

,  
 

dsq,rev 

dsirev 

 
Fig. 35. Schema de echivalare a efectului termic al ireversibilitãţii la 

curgerea printr-un compresor 

• Conform PIT, pierderea de energie ordonatã va fi, ηi ≅ const.: 

, , , .
1

η
η

η
1 η

η
η

0  

în care energia ordonatã pierdutã prin ireversibilitate ,  se 
regãseşte în energia dezordonatã a fluidului în curgere 

, 0, respectiv ireversibilitatea este echivalentã cu un aport de 
cãldurã din exterior ã 0. Global, efectul termic al ireversibilitãţii 
este reîncorporat în energia dezordonatã a fluidului în curgere şi este: 

, ,
,
η , η ,

1 η η

η
  

în care: 
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p
p + dp

Tirev 

Trev 

sirev srev 

1dsirevdsrev 

ir 

r 

dsq,rev 

• η  este randamentul izotermic al compresorului,  
• , ln  este puterea mecanicã reversibilã consumatã 

la comprimarea izotermicã a agentului de lucru,  
• Ta este temperatura pe aspiraţia compresorului iar  este raportul de 

comprimare. 
 

Înainte de a determina generarea de entropie prin ireversibilitate, este 
necesar sã corelãm şi variaţiile de entropie de pe politropicele reversibilã şi 
ireversibilã, vezi figura 36. În aceastã figurã sunt comparate, în diagrama T 
– s, politropica ireversibilã 1 – ir cu politropica reversibilã 1 – r. Ca urmare 
vom putea echivala variaţiile elementare de entropie pentru cele douã 
politropice, astfel: 

.

, .

. 

 

Fig. 36. Schema de echivalare a variaţiilor de entropie  
la curgerea printr-un compresor politropic real 

Echivalarea este corectã pentru cã cele douã politropice elementare 
reversibile au dsrev şi dsq,rev identice pentru cã, sunt caracterizate prin aceeaşi 
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variaţie relativã de presiune dp/p, au amândouã acelaşi exponent politropic 
şi ca urmare sunt caracterizate prin variaţie relativã de temperaturã dTrev/Trev 
= dTirev/Tirev. 

• Conform PDT generarea globalã de entropie pe o comprimare 
politropicã ireversibilã 1 – 2irev, va fi:  

,
,

, ,   

pentru cã pe politropica elementarã reversibilã , 0. 

 Pierderile de exergie prin ireversibilitate se pot evalua în final prin 
relaţia Gouy – Stodola: 

Π · , ,   

Un rezultat identic se obţine şi prin ecuaţia de bilanţ exergetic, 
respectiv prin diferenţa dintre fluxurile de exergie utilã şi cea consumatã: 

Π , ,

1 , ,

, 1

, , , ,

, , ,

, , , ,   

în care: 

 conform PIT , ,  pentru cã fluxul termic cedat 
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în comprimarea politropicã 1 – 2irev este egal cu fluxul termic reversibil 
de pe politropica 1 – 2rev, vezi figura 35 ce redã schema de echivalare a 
efectului termic al ireversibilitãţii la curgerea realã printr-un compresor,  

 

 pe politropica reversibilã ,  0,  

 iar exergia utilã include exergia fizicã a fluidului pe refulare şi exergia 
cãldurii cedate sistemului de rãcire (exergia fluxului termic reversibil de 
pe politropica reversibila 1 – 2rev, re-vezi şi figurile 35 şi 36), iar exergia 
consumatã include puterea mecanicã mecanicã ireversibilã şi exergia 
fizicã pe aspiraţie.  

Aceste pierderi sunt de fapt diferenţa dintre exergia cãldurii 
echivalente ireversibilitãtii pe procesul izobar 2rev – 2irev (exergie regãsitã în 
agentul de lucru) şi puterea mecanicã la ax consumatã pentru ireversibilitate 
(exergia iniţialã reintrodusã în agentul de lucru): 

Π , , 1 , , , , ,

, 1 , , , , , ,

, ,
,

, , ,

0  

în care pentru gaze perfecte ,

,

η π

π
 iar, n este exponentul 

politropic de pe transformarea 1 – 2rev. 

 În figurile 37 şi 38 sunt redate grafic dependenţele dintre pierderile de 

exergie specifice şi raportul de comprimare şi randamentul interior relativ, 

pentru aer şi un exponent politropic n = 1,2 pentru politropica reversibilã.  
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Fig. 37. aer, T0 = 273,15 K, n = 1,2 

Π π  [KJ/K] 

Fig. 38. aer, T0 = 273,15 K, n = 1,2 
Π η  [KJ/K] 

Curgerea vâscoasã în general, cazul (c) 
 Ecuaţia entropiei generate prin ireversibilitate la curgerea fluidelor 
vâscoase poate fi determinatã prin corelarea principiilor metodei 
fenomenologice pe acelaşi volum de control elementar considerat STD, vezi 
figurile 8, 9, 10 şi 39. 

 

Fig. 39. Schema interacţiunilor 
entropice pe un volum elementar 

de control 

interacţiuni prin curgere 

interacţiuni prin conducţie 

Generarea entropiei prin ireversibilitate este egalã cu suma algebricã a 
variaţiei locale de entropie, a variaţiei de entropie ce ţine cont de propagarea 
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realã a energiei prin curgere (advecţie) şi a variaţiei de entropie ce ţine cont 
de propagarea realã a energiei prin conducţie: 

conductiecurgeregen SdSddV
t
sdVS &&& ++
∂
∂

ρ='''
 

Termenii din ecuaţia de bilanţ entropic sunt identificaţi în continuare pe 
fiecare tip de interacţiune, curgere şi conducţie. 

• Variaţia de entropie aferentã curgerii 

( ) ( ) ( )
dV

z

szV

y

syV

x

sxV
curgereSd ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
∂

ρ∂
+

∂

ρ∂
+

∂

ρ∂
=&

 

• Variaţia de entropie aferentã conducţiei termice 

dV
z

z

T

T

k

y

y

T

T

k

x
x

T

T

k

conductieSd
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Dupã înlocuirea termenilor din membrul doi, ştiind cã 

  

vom obţine♠:  

     Φμ
'''222

2
'''

TT
q

z
T

y
T

x
T

T
kSgen ++

⎥
⎥
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în care 
 

                                                           
♠ Bejan, A. 1988. Advanced Engineering Thermodynamics. Wiley, New York, pp. 609 
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Reamintim notaţiile folosite în ecuaţiile de generare a entropiei prin 
ireversibilitate la curgerea fluidelor vâscoase: 

• u [J/kg], energia internã specificã, 
• k [W/m K], conductivitatea termicã, 
• p [N/m2],– presiunea, 
• q’’’ [W/m3], densitatea volumicã de 

flux termic a surselor interne, 
• s [J/kg K], entropia specificã,  
• S&  [W/K], flux de entropie, 

• V [m3], volumul, 
• T [K], temperatura absolutã, 
• t [s], timpul, 
•  [m/s], viteza, 
• x, y, z, variabile geometrice, 
• μ [Ns/m2], vâscozitatea dinamicã, 
• ρ [kg/m3], densitatea, 

 

 Generarea de entropie prin laminare 
 Laminarea este un proces de reducere a presiunii fluidelor ce curg prin 
strangularea secţiunii de curgere, vezi figura 40. Procesele din dispozitivele 
de reglare a debitelor pot fi asimilate cu un proces de laminare.  

 

Fig. 40. 

Schema de realizare a 
unui proces de 

laminare 

 
Procesul teoretic de laminare are loc la entalpie constantã, conform 

PIT hintrare = hiesire = const. pentru cã între cele douã secţiuni de curgere nu 

Δx
aminarelpp Δ−

 
h = const. 

p 

Sectiune de laminare

Q = 0, W = 0 
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avem nici o relaţie energeticã cu exteriorul, Q = 0, W = 0. El poate fi 
echivalat energetic printr-o succesiune de douã transformãri, vezi figura 41, 
prima este o destindere adiabaticã reversibilã (1 – a) în care entalpia este 
convertitã în energie cineticã, iar a doua este o tranformare izobarã (a – 2) 
cu frânare ireversibilã pe care energia cineticã este reconvertitã în entalpie. 

Laminarea este un proces în totalitate ireversibil, are un singur sens, 
curgerea are loc natural de la p la p la p – Δp. Curgerea inversã necesitã un 
consum de energie din exterior şi produce astfel modificãri remanente în 
mediul ambiant. 

 

Fig. 41. 

Schema de echvalenţã energeticã a 
unui proces de laminare teoretic,  

h2 = h1 

Generarea de entropie prin ireversibilitate, raportatã la masa unitarã, 
va fi: 

Δ Δ Δ Δ 0  

 Pierderile de exergie sunt: 

Π Δ
Δ

0 

 Aceste pierderi sunt în totalitate egale în principal cu reducerea 
componentei mecanice a exergiei fluidului în curgere: 

h 

s 

1 2 

a 
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Π Δ

Δ
∆

∆  

 Laminarea distruge astfel exergia curgerilor prin diminuarea 
componentei mecanice a exergiei fizice aferente curgerilor. 

 În figura 42 este inclusã dependenţa Π ∆  [KJ/K], 

pentru aer şi To = 273,15 K 

Fig. 42. 
Π ∆  [KJ/K] 

aer, T0 = 273,15K 

 

 Pierderi de exergie în transferul real al cãldurii,  
la diferenţe finite de temperaturã 

 Dupã cum se ştie, cãldura are natural un sens unic, de la temperatura 
mare spre temperatura mai micã. Acest sens unic, postulat de cãtre PDT, 
este cauza ireversibilitãţii cãldurii. Vom analiza în continuare procesul de 
transfer termic pentru douã STI cuplate termic, un schimbãtor de cãldurã ca 
STD şi procesele de curgere vâscoasã cu rãcire sau încãlzire. 
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 Cazul sistemelor termodinamice închise, STI 
 În figura 43 este schiţatã relaţia termicã pentru douã STI cu 
temperaturile T1 > T2 şi T2 cuplate doar termic. Ansamblul celor douã 
corpuri se considerã izolat. Procesul de schimb de cãldurã este nestaţionar.  

 PIT postuleazã cã |δQ1| = δQ2 = δQ, respectiv | δ | | |
δ  în care Q1 < 0 (cedatã de corpul 1, cald), iar Q2 >0 (primitã 

de corpul 2, rece). 
 

Fig. 43. 

Schema interacţiunii termice între 
douã STI 

 

Generarea de entropie la un anumit moment va fi:  

021
2

2

1

1
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T
Q

T
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gen  

 Generarea de entropie globalã, pânã la atingerea echilibrului termic 
impus prin , se obţine prin relaţia: 

021
2

2

1

1

21

0

21

2

2

1

1

>Δ+Δ=
δ

+
δ

=
δ

+
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T

gen  

 Considerând procesele de rãcire şi încãlzire ca politropice generale, 
caracterizate prin cãldurile specifice politropice medii  şi , relaţiile 
termice vor fi: 

, Δ 0, 

, Δ 0, 

|δQ1| = δQ2 = δQ T1>T2 

T2



Optimizarea exergoeconomicã                                                                          IREVERSIBILITATEA,  
DISTRUGEREA EXERGIEI – GENERAREA DE ENTROPIE 

120 
 

Variaţiile entropiilor celor douã corpuri în contact termic sunt: 

Δ
,

0, 

Δ
,

0  

În ecuaţiile de mai sus , , ,  sunt masele şi cãldurile specifice 

politropice medii ale celor douã STI, iar 
Δ

 este 

temperatura termodinamicã medie. 

 Prin înlocuirea variaţiilor de entropie 21 SS Δ+Δ  în ecuaţia entropiei 
generate, vom avea în final pierderile de exergie şi pentru aceastã cauzã de 
ireversibilitate (ΔT ≠ 0), relaţia Gouy – Stodola: 

ΠΔ Δ Δ
, ,

, ,

, · ,
0  

 Semnificaţia acestor pierderi de exergie poate fi de asemenea 
evidenţiatã prin diferenţa dintre exergia utilã (exergia cãldurii primite de 
corpul 2) şi cea consumatã (exergia cãldurii cedate de corpul 1): 

ΠΔ 1
,

| | 1
,

, ,

, · ,
  

În figura 44 este prezentatã funcţia adimensionalã 

ΠΔ

, ,  pentru aer şi T0 = 273,15 K. 
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Fig. 44. 

ΠΔ

, ,  

 

 Cazul sistemelor termodinamice deschise, STD, 
schimbãtoare de cãldurã 

 În figura 45 este schiţatã relaţia termicã dintr-un schimbãtor de cãdurã, 
STD. Agentul termic primar (cald) cedeazã continuu cãldurã agentului 
termic secundar (rece). Procesul de schimb de cãldurã poate fi de data 
aceasta considerat staţionar.  

Fig. 45. 

Schema unui schimbãtor de cãldurã 

(procese izobare de rãcire şi 
încãlzire fãrã transformãri de fazã) 

 

 Condiţiile restrictive necesare evaluãrii pierderilor de exergie cauzate 
numai de diferenţa finitã de temperaturã în relaţia termicã agent primar – 
agent secundar sunt: 

− schimbãtorul de cãldurã este un STD adiabatic pe ansamblu şi rigid, 
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− curgerile celor doi agenţi termici sunt reversibile, respectiv au loc la 
presiune constantã, 

− procesele pe cele douã circuite de curgere au loc fãrã transformãri de fazã. 

Generarea de entropie în unitatea de timp va fi datã de relaţia Gouy – 
Stodola:  

( ) ( ) 0           21
'
22

''
22

'
11

''
11

''
22

''
11

'
22

'
11

0

>Δ+Δ=−+−=

=++−−=≠Δ

SSsmsmsmsm

smsmsmsmS T
gen

&&&&&&
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Variaţiile entropiilor celor doi agenţi termici, intrare – ieşire, sunt: 

Δ 0, 

Δ 0  

În ecuaţiile de mai sus , , ,  sunt debitele masice şi 
cãldurile specifice izobare medii ale celor doi agenţi termici. 

Rezultã preliminar cã entropia generatã în unitatea de timp prin relaţia 
termicã realã realizatã la ΔT ≠ 0 este: 

∆ Δ Δ   

 Pentru procesele de rãcire şi încãlzire, ca procese izobare, variaţiile de 
entropie pot fi evaluate şi prin intermediul fluxurilor termice şi a 
temperaturilor termodinamice medii: 

, Δ 0, 

, Δ 0, 

unde 
Δ

 este relaţia de evaluare a temperaturii 
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termodinamice medii a agenţilor termici. 

 PIT postuleazã conservarea energiei în aceastã relaţie termicã 
respectiv , în care 0 este fluxul termic cedat de agentul 
termic primar, iar 0 este fluxul termic primit de agentul termic 
secundar. 

 Prin reînlocuirea variaţiilor de entropie 21 SS && Δ+Δ  (funcţie de  şi 
Tmq), în ecuaţia entropiei generate prin ireversibilitate, vom avea în final şi 
semnificaţia pierderilor de exergie dintr-un schimbãtor de cãldurã în care 
relaţia termicã respectã condiţia realã ΔT ≠ 0: 

Π
Δ 0

0 Δ 1 Δ 2 0
1

,1
2

,2

0 ,1 ,2

,1· ,2
0  

 Aceste pierderi de exergie reprezintã diferenţa dintre exergia utilã 
(exergia fluxului termic cedat de agentul primar) şi cea consumatã (exergia 
fluxului termic primit de agentul secundar). Relaţia finalã, ce include 
semnificaţia pierderilor de exergie, este generalã deoarece poate fi aplicatã 
direct şi pentru schimbãtoare de cãldurã în care au loc transformari de fazã. 

 Se constatã cã pierderile de exergie din schimbãtoare de cãldurã, STD, 
au o relaţie similarã cu cea determinatã la relaţia termicã realã dintre douã 
STI. Dependenţa adimensionalã Π

Δ

, , , ,  este identicã pentru 
ambele cazuri de transfer termic, vezi figura 44. 

 

 Cazul proceselor de curgere vâscoasã cu schimb de cãldurã  
Prezentarea acestor procese ireversibile este fãcutã în principal pentru a 

vedea cum poate fi evaluat efectul termic al irevesibilitãtii pe transformãri 
ireversibile neadiabatice incluse pe cicluri reale.  

Într-un proces real de curgere vâscoasã cu încãlzire sau rãcire, fluxul 
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termic real primit sau cedat de fluidul în curgere este de fapt fluxul termic 
reversibil caracterizat prin variaţiile reversibile de entropie. Disiparea 
energiei ordonate, prin ireversibilitate, în energie dezordonatã este 
echivalentã cu un aport de cãldurã suplimentar, ce se produce în paralel cu 
relaţia termicã cu mediul exterior (nu interfereazã cu relaţia termicã externã 
propriu-zisã). 

Vom prezenta cazul general al unei transformãri politropice ireversibile 
şi vom particulariza pe procesele izobare ireversibile (curgere vâscoasã). 

Procese politropice de curgere vâscoasã cu “încãlzire” sau “rãcire” 
În cazul proceselor politropice de curgere vâscoasã cu încãlzire sau 

rãcire, pierderile de exergie sunt proporţionale cu generarea de entropie şi se 
conformeazã cu teorema Gouy – Stodola. Vom face abstracţie de 
interacţiunea mecanicã cu exteriorul, care nu poate fi vizualizatã în 
generarea de entropie prin ireversibilitate. Schemele energetice de 
echivalenţã energeticã şi entropicã vor fi adaptate în consecinţã.  

 “Încãlzire” politropicã, vezi figura 46, 

,

,
,

  

 Procesul ireversibil, 1 – 2irev, este echivalent energetic şi entropic, 
formal, prin succesiunea: 

− 1 – 2rev, proces politropic reversibil intern, 
− 2rev – a, destindere adiabaticã reversibilã de la p la (p - Δpfr), cu 

producţie de energie ordonatã, 
− a – 2irev, proces irevesibil izobar de re-transformare prin frecare a 

energiei ordonate din etapa anterioarã în energie dezordonatã. 
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Fig. 46. Echivalarea energeticã şi entropicã globalã a unui proces politropic 

de curgere vâscoasã cu “încãlzire” 

Astfel, fluxul termic real primit este fluxul termic reversibil. Fluxul 
termic echivalent ireversibilitãţii interne la curgerea vâscoasã este dezvoltat 
în paralel şi este încorporat în fluidul ce curge.  

Pe politropica reversibilã intern, 1 – 2rev, generarea de entropie este nulã 
respectiv: 

, 0  

 Pierderile de exergie prin ireversibilitate vor fi: 

Π  

 Efectul termic al ireversibilitãţii ar putea fi echivalat formal astfel 
(echivalenţã doar numericã şi nu ca semnificaţie fizicã): 

, 0  

cu precizarea cã, PIT, ,
, . , . 

 

T 

1 

a 

2rev 2irev 

s 

1 2rev 

a

2irev 

 

 p2,rev = p p2,irev = p – Δpfr 

 



Optimizarea exergoeconomicã                                                                          IREVERSIBILITATEA,  
DISTRUGEREA EXERGIEI – GENERAREA DE ENTROPIE 

126 
 

 “Rãcire” politropicã, vezi figura 47, 

,

,
,

  

 Procesul ireversibil, 1 – 2irev, este echivalent energetic şi entropic, 
formal, prin succesiunea: 

− 1 – 2rev, proces politropic reversibil intern, 

− 2rev – a, destindere adiabaticã reversibilã de la p la (p - Δpfr), cu 
producţie de energie ordonatã, 

− a – 2irev, proces irevesibil izobar de re-transformare prin frecare a 
energiei ordonate din etapa anterioarã în energie dezordonatã. 

 
Fig. 47. Echivalarea energeticã şi entropicã globalã a unui proces politropic 

de curgere vâscoasã cu “rãcire” 

Astfel, fluxul termic real primit este fluxul termic reversibil. Fluxul 
termic echivalent ireversibilitãţii interne la curgerea vâscoasã este dezvoltat 
în paralel şi este încorporat în fluidul ce curge.  

T 

1 

a 

2rev 

2irev 

s 

1 2rev 

a

2irev 

 

 

p2,rev = p 

p2,irev = p – Δpfr
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Pe politropica reversibilã intern, 1 – 2rev, generarea de entropie este nulã 
respectiv: 

, 0  

 Pierderile de exergie prin ireversibilitate vor fi: 

Π  

 Efectul termic al ireversibilitãţii ar putea fi echivalat formal astfel 
(echivalenţã doar numericã şi nu ca semnificaţie fizicã): 

, 0  

cu precizarea cã, PIT, ,
, . , . 

 

Procese izobare de curgere vâscoasã cu încãlzire sau rãcire 
În cazul izobare de curgere vâscoasã cu încãlzire sau rãcire, pierderile de 

exergie sunt proporţionale cu generarea de entropie şi se conformeazã 
deasemenea cu teorema Gouy – Stodola.  

 Încãlzire izobarã, vezi figura 48, 
Prin particularizarea generãrii de entropie de la încãlzirea politropicã, 

vom obţine un rezultat similar: 

,

,

  

 Pierderile de exergie prin ireversibilitate vor fi: 
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Π   

 Efectul termic al ireversibilitãţii ar putea fi echivalat formal astfel 
(echivalenţã doar numericã şi nu ca semnificaţie fizicã): 

,  

1
∆

 

1
∆

0  

 
Fig. 48. Echivalarea energeticã şi entropicã globalã a unui proces izobar de 

curgere vâscoasã cu încãlzire 

  Rãcire izobarã, vezi figura 49, 
Prin particularizarea generãrii de entropie de la încãlzirea politropicã, 

vom obţine un rezultat similar: 

,

T 

1 a 

2rev 2irev 

s 

1 2rev 

a

2irev 

 

 p2,rev = p1 = p p2,irev = pa = p2,rev – Δpfr
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,

  

 Pierderile de exergie prin ireversibilitate vor fi: 

Π   

 Efectul termic al ireversibilitãţii ar putea fi echivalat formal astfel 
(echivalenţã doar numericã şi nu ca semnificaţie fizicã): 

,  

1
∆

 

1
∆

0  

 
Fig. 49. Echivalarea energeticã şi entropicã globalã a unui proces izobar de 

curgere vâscoasã cu rãcire 

 

T 

1 

a 

2rev 

2irev 

s 

1 2rev 

a

2irev 

 

 

p2,rev = p1 = p 

p2,irev = pa = p2,rev – Δpfr
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Pierderi de exergie la amestecarea fluidelor de lucru 
Sã presupunem un proces general de amestecare izobarã a numai douã 

fluide în curgere, vezi figura 50. Procesele de amestecare sunt tipic 
ireversibile, au sens unic de desfãşurare. Procesul invers de separare a 
componenţilor amestecului necesitã consumuri energetice şi exergetice 
suplimentare, deci va produce modificãri remanente în mediul exterior.  

Considerând camera de amestecare ca un STD adiabatic şi rigid, vom 
putea evalua atât conservarea energiei cât şi generarea de entropie prin 
variaţia entropiei pentru procesul de amestecare. 

• PIT 

 

⇒ 0 

• PDT 

 

în care ,  şi  sunt debitele masice implicate iar 
, ,  , ,  sunt entalpiile şi entropiile specifice pentru 

intrãri şi ieşiri, respectiv ,  ,  sunt 
entalpiile specifice şi entropiile specifice ale componenţilor amestecului la 
starea din amestec. 

 

Fig. 50. 

Schema amestecãrii izobare 
ireversibile 

  
Vom particulariza generarea de entropie la amestecarea izobarã a 

Fluid 1 
p şi T1 

Fluid 2 
p şi T2 

Amestec 
p şi T 

Volum de 
amestec 
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gazelor prin adoptarea modelului gazului ideal. Reamintim preliminar 
modalitãţile de calcul a parametrilor extensivi (dependenţi de masã) pentru 
amestecurile de gaze. Parametrii extensivi ai unui amestec de gaze depind 
de compoziţia acestuia definitã fie prin participaţiile masice, gi, fie prin 
participaţiile volumice (molare) ri: 

∑ , ∑ ∑  

în care  este masa componentului i,  
este volumul parţial al componentului i, iar ni este numãrul de kmoli ai 
componentului i, RM = 8314 J/kmol K, este constanta universalã a gazelor ideale. 

 Între cele douã modalitãţi de caracterizare a compoziţiei se pot 
determina relaţii de tranziţie, ex.:  

∑ , ∑  

unde Ri şi Mi sunt constantele caracteristice de gaz perfect şi masele molare 
ale componenţilor. 

 În amestecul de gaze considerate ideale se aplicã legile Dalton 
∑  şi Amagat ∑ . În amestec componenţii 

sunt în echilibru termodinamic şi sunt caracterizaţi printr-o stare datã prin: 

− fiecare component are masa proprie, mi, 
− fiecare component ocupã tot volumul amestecului, V, 
− fiecare component are temperatura amestecului, T, 
− fiecare component se aflã la presiunea parţialã proprie  

unde p este presiunea totalã a amestecului. 

 Parametrii extensivi principali pentru amestecuri de gaze perfecte sunt 
energia internã specificã, entalpia specificã, entropia specificã, volumul 
specific, masa molarã, constanta caracteristicã de gaz perfect şi cãldurile 
specifice. Valorile acestora, raportate la masa sau la cantitatea de substanţã 
pot fi evaluate prin relaţiile: 
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∑ ∑ , ∑ ,  [J/kg]; 

, ∑ , ∑ , ∑ ,  [J/kmol]; 

∑ ∑ , ∑ ,  [J/kg]; 

, ∑ , ∑ , ∑ ,  [J/kmol]; 

∑
∑

∑  [m3/kg]; ,
∑
∑

∑  [m3/kmol];  

∑ ∑ , ∑ ,  
 

; 

, ∑ , ∑ , ∑ ,  
 

; 

∑  
 

; ∑  ; 

, ∑ ,  
 

; , ∑ ,  
 

; 

 Pentru procesul de amestecare din figura 43, compoziţia este datã 
prin: 

, , ⁄
⁄ ⁄

, ⁄
⁄ ⁄

 

Dupã simplificãrile posibile, generarea de entropie prin ireversibilitate 
va fi în final datã de ecuaţia:  

,1
1

1 1 ,2
2

2 2

,1
1

,2
2

1 1 2 2  

 Ca urmare pierderile de exergie prin amestecare vor fi: 

Π , ,

1 2   
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 Semnificaţia acestor pierderi este reliefatã în principal din ecuaţia de 
bilanţ exergetic, şi reprezintã diferenţa dintre exergia fizicã a amestecului 
(utilã) şi suma exergiilor fizice ale componenţilor ce intrã în camera de 
amestec (consumate): 

Π , ,

, , , ,  

 

, , 1 2   

 În figura 51 este inclusã dependenţa Π ,  pentru un 
proces izobar de amestecare N2 cu O2, pentru a obţine un amestec cu 
compoziţia 0,3 şi 0,7. 

Fig. 51. – amestecare izobarã 

Π
,  

compoziţia amestecului este: 

0,3 şi 0,7 
 

 Concluzia principalã privind generarea de entropie prin amestecarea 
ireversibilã este cã generarea minimã de entropie respectiv pierderea 
minimã de exergie are loc în cazul amestecãrilor izobar – izotermice, vezi 
figura 51, T1 = T2 = T. 
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Generarea de entropie pe cicluri termodinamice ireversibile, 
 numerele ireversibilitãţii interne şi externe 

Cicluri ideale, complet reversibile 

Un sistem termodinamic cu funcţionare ciclicã schimbã cãldurã cu cel 
puţin douã surse termice cu temperaturi diferite şi este proiectat pentru a 
produce o utilitate energeticã, putere – motoare, cãldurã – pompe de cãldurã, 
frig – instalaţii frigorifice sau combinaţii tip cogenerare sau trigenerare. 
Performanţele termodinamice sunt evaluate numeric prin cele douã criterii,  

FLE(first law efficiency)=CPE(coeficient de performanţã energeticã) 

şi SLE(second law efficiency)= randament exergetic. 

Analiza şi optimizarea termodinamicã este realizatã complet prin 
raportare permanentã la ciclurile ideale complet reversibile. Orice ciclu ideal 
complet reversibil trebuie sã respecte condiţia sinteticã 0=genS& . Condiţia 
restrictivã de reversibilitate completã (generare de entropie prin 
ireversibilitate nulã) poate fi folositã pentru proiectarea unei game de cicluri 
ideale. În termodinamica clasicã, ciclurile ideale trebuie sã schimbe cãldurã, 
la diferenţe elementare de temperaturã, cu douã surse termice externe ce au 
capacitãţi termice infinite respectiv temperaturi constante, vezi figura 52 
unde sunt schiţate pentru exemplificare patru posibile cicluri ideale motoare. 

Toate aceste cicluri motoare constituite din transformãri reversibile 
intern, consumã fluxul termic de la sursa caldã cu temperatura T = const. 
şi cedeazã fluxul termic  sursei reci, mediul ambiant, cu temperatura T0.  

Relaţiile termice sunt realizate la diferenţe elementare de temperaturã, 
dT şi dT0, ca urmare procesele pe care se realizeazã contactele termice 
reversibile cu cele douã surse externe, 2 – 3 şi 4 – 1, sunt izotermice. Aceste 
procese izotermice sunt legate prin douã transformãri de aceeaşi naturã 1 – 2 
şi 3 – 4, care sunt adiabatice la motorul Carnot, izocorice la motorul 
Stirling, izobarice la motorul Ericsson şi politropice oarecare la motorul 
general.  



Optimizarea exergoeconomicã                                                                          IREVERSIBILITATEA,  
DISTRUGEREA EXERGIEI – GENERAREA DE ENTROPIE 

135 
 

 
Fig. 52. Cicluri ideale posibile, diagrama T – s 

s1 = s2 
s3 = s4 

v1 = v2 
v3 = v4 

p1 = p2 
p3 = p4 

c1-2 = const. = c3-4 

Cu excepţia ciclului Carnot, toate celelalte cicluri trebuie sã cupleze 
termic reversibil transformãrile neadiabatice 1 – 2 şi 3 – 4, adicã fluxul 
termic cedat în procesul de rãcire 3 – 4 de la temperatura (T – dT) pânã la 
temperatura (T0 + dT0) sã fie recuperat intern (regenerare internã de cãldurã) 
pentru realizarea procesului de încãlzire 1 – 2 de la temperatura (T0 + dT0) 
pânã la temperatura (T – dT). Procesul de regenerare internã a cãldurii 
eliminã astfel relaţiile termice cu sursele externe pentru procesele 
neadiabatice şi neizotermice şi ca urmare trebuie sã respecte, pentru fiecare 
ciclu, condiţiile:  
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 ERICSSON 
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În relaţiile de mai sus, cv = (c1-2 = c3-4)dv=0, cp = (c1-2 = c3-4)dp=0 şi cn = 
(c1-2 = c3-4)politropic sunt cãldurile specifice medii la volum constant, la 
presiune constantã şi politropicã,  este debitul masic al agentului de lucru, 

 este fluxul termic regenerat intern 

Vom considera cã sistemele termodinamice analizate includ numai 
ciclurile operaţionale nu şi sursele termice externe, deci relaţiile energetice 
vor avea semnele corespunzãtoare, 0 – produs, 0 introdus în 
ciclu şi 0 cedatã din ciclu. Pentru toate ciclurile avem, conform PIT şi 
PDT, puterea mecanicã:  

0 

Este foarte uşor de demonstrat cã toate aceste cicluri au acelaşi 
FLE=CPE şi SLE=randament exergetic. 

 FLE=CPE 

η 1 1 η ,   
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 SLE=randament exergetic 

η 1  

 Urmând aceeaşi logicã, se poate de asemenea demonstra cã şi ciclurile 
inverse, frigorifice, sunt de asemenea ideale, complet reversibile. Toate au 
aceleaşi valori pentru criteriile de performanţã ale PIT şi PDT. Se precizeazã 
cã relaţiile energetice se inverseazã, iar cele termice se realizeazã de 
asemenea la diferenţe elementare de temperaturã. De data aceasta sursa rece 
are temperatura T < T0 şi sursa caldã este mediul ambiant cu temperatura T0. 
Temperaturile celor douã procese izotermice ce fac legãtura cu sursele 
externe sunt (T – dT) şi (T0 + dT0) respectând astfel legea naturalã de 
propagare a cãldurii. Pentru ciclurile frigorifice, relaţiile energetice vor avea 
semnele corespunzãtoare, 0 – consumat, 0 introdusã în ciclu şi 

0 cedatã din ciclu. 

 FLE=COP 

| | , ,   

 SLE=randament exergetic 

η | | 1  

 În figurile 53 şi 54 sunt date FLE şi SLE pentru cele douã tipuri de 
cicluri ideale, motor şi maşina frigorificã. 

În concluzie, ciclurile ideale complet reversibile sunt realizate prin 
respectarea urmãtoarelor condiţii de lucru: 

 ciclul este constituit numai din transformãri reversibile intern, 
 sursele termice externe au capacitatea termicã infinitã – temperatura 

constantã, 
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 contactele termice cu sursele externe sunt realizate numai pe 
transformãri izotermice, la diferenţe elementare de temperaturã, 

   
Fig. 53. Cicluri motoare ideale 

η 1 η ,  

Fig. 54. Cicluri frigorifice ideale 

, ,  

 Singurul ciclu ideal care a fost dezvoltat şi tehnologic este ciclul 
Stirling♣. În prezent existã mai multe variante constructive, alfa, beta, gama, 
cu piston liber, cu diafragme. Variantele constructive reale nu pot asigura în 
totalitate configuraţia operaţionalã a ciclului ideal, ciclurile reale sunt mai 
mult variante ale ciclului general.  

Ciclurile reale, ireversibile vor avea cele douã criterii de performanţã 
mai mici decât cele ale ciclurilor ideale complet reversibile.  

                                                           
♣ Reverendul scoţian Dr Robert Stirling (1790-1878) a brevetat aceastã maşinã termicã în 
anul 1816. Data adoptãrii denumirii simplificate de motor Stirling nu este cunoscută, dar 
poate fi estimată spre mijlocul secolului XX când compania Philips a început cercetările cu 
fluide de lucru altele decât aerul, şi a dezvoltat ulterior primul motor Stirling modern. 
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Cicluri reale ireversibile 

Generarea globalã de entropie prin ireversibilitate internã şi externã a 
ciclurilor reale ireversibile poate fi evaluatã pentru sistemul termodinamic 
lãrgit, ce include ciclul real şi sursele termice externe, prin relaţia generalã 
(conform Gouy – Stodola): 

 

  
   

 

  
 ã  

 

Relaţia de mai sus, extrem de concisã, nu permite evaluarea pierderilor 
pe fiecare cauzã de ireversibilitate internã şi externã, ci doar global. 

 De aceea evaluarea ireversibilitãţii este realizatã în detaliu: 

− fie prin intermediul pierderilor de exergie pe cauze de 
ireversibilitate, 

− fie prin vizualizarea directã a generãrii de entropie prin 
ireversibilitate în criteriul de performanţã termodinamicã aferent 
principiului unu al termodinamicii.  

În varianta ultimã, cumularea aspectelor energetice şi entropice în relaţia 
coeficientului de performanţã energeticã poate fi fãcutã prin corelarea 
ecuaţiilor de conservare a energiei şi de generare a entropiei prin 
ireversibilitate.  

Coeficientul de performanţã energeticã pentru cicluri ireversibile în care 
se pot evalua direct transformãrile energetice şi generarea de entropie prin 
ireversibilitate va deveni astfel un criteriu unic pentru PIT şi PDT, respectiv 
de evaluare cumulativã energeticã şi entropicã. Denumirile posibile ale 
acestui vechi/nou coeficient de performanţã: 

 coeficient de performanţã energeticã ireversibilã, sau 
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 coeficient de performanţã termodinamicã 

 Vom exemplifica cum poate fi obţinutã aceastã variantã de evaluare 
cumulativã, energeticã şi entropicã, în interiorul CPE pentru cele douã 
cicluri primare, ciclul motor şi ciclul frigorific.  

 Cazul ciclului motor ireversibil, vezi figura 55 de echivalare a 
relaţiei termice cu sursa caldã şi a efectului termic al 
ireversibilitãţii în procesul real neadiabatic, de pe ciclul motor, pe 
care are loc preluarea cãldurii de la sursa externã. 

 
Fig. 55. Schema relaţiei termice cu sursa caldã şi a efectului termic al 
ireversibilitãţii pe procesul neadiabatic real 1 – 2irev, ciclu motor real 

 În procesul neadiabatic real, 1 – 2irev, fluxul termic primit efectiv de la 
sursa caldã ∆ ,  este 
echivalent cu fluxul termic pe procesul reversibil 1 – 2rev.  

Efectul termic al ireversibilitãţii,  , este dezvoltat în paralel 
prin ireversibilitatea internã a procesului neadiabatic real şi se regãseşte în 
final în fluidul de lucru. Ireversibilitatea produce astfel doar “deplasarea” 
2rev → 2irev, prin “recuperarea” doar a exergiei “cãldurii ”. 
Precizãm cã în general, în procesele neadiabatice reale incluse pe cicluri 
reale, entalpia finalã respectiv temperatura este impusã, condiţie restrictivã 

T sursa calda 

1 
2rev 2irev

s 

∆
, 0 

0 

sursa rece 
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operaţionalã. Ca urmare vom putea scrie: 

⇒  

 În baza acestor consideraţii vom putea acum forja coficientul de 
performanţã energeticã, η ,  pentru a putea include în relaţia 
lui, prin intermediul PDT, a generãrii de entropie globale.  

Pentru a putea evalua influenţa ireversibilitãţii globale vom analiza 
sistemul termodinamic lãrgit ce include atât motorul cât şi sursele termice 
externe. Pentru acest sistem termodinamic lãrgit vom avea: 

η ,
, 1

∆
1

∆
1 1

∆
  

1 1 η ,   

în care  este puterea mecanicã a motorului Carnot ideal ce evolueazã 
între sursele termice cu temperaturile T (sursa caldã) şi T0 < T (sursa rece – 
mediul ambiant), iar θ ⁄  este un coeficient de corecţie ce va 
fi definit ulterior. 

 Care sunt concluziile?  

1. η ,  include explicit ireversibilitatea respectiv generarea globalã de 
entropie . 

2. 1
∆

0 are semnificaţia unui numãr al ireversibilitãţii 

globale, include atât ireversibilitatea externã din relaţiile termice cu 
sursele externe cât şi ireversibilitatea internã pe ciclul real. 

3. În relaţia  am raportat  la variaţia de entropie utilã/motoare 
∆ ∆  care este în fapt variaţia de entropie a agentului de lucru 
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corespunzãtoare fluxului termic efectiv primit de la sursa caldã ∆
∆ . (precizãm, retoric, cã fluxul termic  menţine în viaţã ciclul motor 
real/ireversibil). 

4. La limitã, când 0, 1, şi astfel se re-obţine ciclul motor 
ideal Carnot. 

5. Coeficientul de corecţie  leagã fluxul termic cedat de sursa caldã la 
temperatura T (cu conţinut exergetic superior) de fluxul termic 
încorporat de agentul de lucru la temperatura  (cu conţinut 
exergetic inferior). Prin acest coeficient am inclus efectiv şi sursa caldã 
în sistemul termodinamic lãrgit. Acest coeficient de corecţie va fi definit 
ulterior în baza PDT. 

6. Relaţia pentru η ,  ne va permite sã vedem cãile posibile de micşorare 
a valorii numarului , sã micşorãm ireversibilitatea motorului real, 
sã ne apropriem de motorul Carnot ideal. 

În figura 56 este schiţatã doar exemplificativ influenţa ireversibilitãţii 
globale asupra randamentului termic ireversibil, 

η , 1 1
∆

1 η , , ,   

Fig. 56. 

η , , ,  

1   

T0 = 273,15 K 
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 Cazul ciclului frigorific ireversibil, vezi figura 57 de echivalare a 
relaţiei termice cu sursa rece şi a efectului termic al ireversibilitãţii 
în procesul real neadiabatic, de pe ciclul frigorific, pe care are loc 
preluarea cãldurii de la aceastã sursã externã (producerea de frig). 

 Logica folositã la cicluri motoare se repetã la ciclurile frigorifice. În 
procesul neadiabatic real, 1 – 2irev, fluxul termic primit efectiv de la sursa 
rece ∆ ,  este echivalent cu 
fluxul termic pe procesul reversibil 1 – 2rev.  

Efectul termic al ireversibilitãţii, , este dezvoltat în paralel 
prin ireversibilitatea internã a procesului neadiabatic real şi se regãseşte în 
final în fluidul de lucru. Ireversibilitatea produce astfel doar “deplasarea” 
2rev → 2irev. 

Precizãm cã în general, în procesele neadiabatice reale incluse pe 
cicluri reale, entalpia finalã respectiv temperatura este impusã, condiţie 
restrictivã operaţionalã. Ca urmare vom putea scrie: 

⇒  

 
Fig. 57. Schema relaţiei termice cu sursa rece şi a efectului termic al 

ireversibilitãţii pe procesul neadiabatic real 1 – 2irev, ciclu frigorific real 

T 

1 

2rev 2irev

s 

∆
, 0 

0 

sursa rece 

sursa calda 
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 În baza acestor consideraţii vom putea acum evalua coficientul de 
performanţã energeticã, ,  pentru a putea include în 

relaţia lui, prin intermediul PDT, a generãrii de entropie globale.  

Pentru a putea evalua influenţa ireversibilitãţii globale vom analiza 
sistemul termodinamic lãrgit ce include atât ciclul frigorific real cât şi 
sursele termice externe.  

Pentru acest sistem termodinamic lãrgit vom avea: 

, | | ,

,
∆ ∆

∆

, ,   

în care  este puterea mecanicã consumatã de ciclul frigorific Carnot 
ideal ce evolueazã între sursele termice cu temperaturile T (sursa rece) şi T0 
> T (sursa caldã – mediul ambiant), iar θ ⁄  este un coeficient 
de corecţie ce va fi definit ulterior. 

 Care sunt concluziile?  

7. ,  include explicit ireversibilitatea respectiv generarea globalã de 
entropie . 

8. 1
∆

0 are semnificaţia unui numãr al ireversibilitãţii 

globale, care include atât ireversibilitatea externã din relaţiile termice cu 
sursele externe cât şi ireversibilitatea internã pe ciclul real. 

9. În relaţia  am legat  de variaţia de entropie utilã ∆ ∆  
care este în fapt variaţia de entropie a agentului de lucru corespunzãtoare 



Optimizarea exergoeconomicã                                                                 IREVERSIBILITATEA,  
DISTRUGEREA EXERGIEI – GENERAREA DE ENTROPIE 

145 
 

fluxului termic efectiv primit de la sursa rece ∆ ∆ . Precizãm, 
retoric, cã fluxul termic  este de fapt frigul produs în unitatea de timp 
şi este motivul menţinerii în viaţã a ciclului frigorific real/ireversibil prin 
consumarea puterii mecanice 0). 

10. La limitã, când 0, 1, şi astfel se re-obţine ciclul 
frigorific ideal Carnot. 

11. Coeficientul de corecţie  leagã fluxul termic cedat de sursa rece la 
temperatura T (necesitã un consum de exergie minim, 0) de 
fluxul termic încorporat de agentul de lucru la temperatura  
(necesitã un consum de exergie superior, 0). Prin acest coeficient 
am inclus efectiv şi sursa rece în sistemul termodinamic lãrgit. Acest 
coeficient de corecţie va fi definit deasemenea ulterior prin în baza PDT. 

12. Relaţia pentru ,  ne va permite sã vedem cãile posibile de micşorare 
a valorii numarului , de reducere a ireversibilitãţii ciclului frigorific 
real, de apropriere de ciclul frigorific Carnot ideal. 

În figura 58 este schiţatã doar exemplificativ influenţa ireversibilitãţii 
globale asupra eficienţei frigorifice ireversibile: 

, , , ,  

Fig. 58. 

, , , ,  

1  

 
T0 + 293,15 K 
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Evaluarea ireversibilitãţii externe a ciclurilor cu interacţiuni termice 
cu sursele externe la diferenţã finitã de temperaturã 

 Ireversibilitatea externã a ciclurilor operaţionale este provocatã de 
schimbul de cãldurã la diferenţã finitã de temperaturã între sursele termice 
externe şi agentul de lucru din ciclu. Evaluarea ireversibilitãţii externe 
trebuie fundamentã în baza PDT care oferã o bazã concretã de evaluare a 
generãrii de entropie prin ireversibilitate. 

 Vom prezenta, în continuare, douã modalitãţi de interpretare a 
ireversibilitãţii externe a ciclurilor operaţionale: 

• prin criteriul de putere maximã Novikov – Curzon – Ahlborn, 

• prin intermediul eficienţei termice ireversibile (eficienţei entropice) a 
schimbãtoarelor de cãldurã. 

 

Criteriul de putere maximã, Novikov–Curzon–Ahlborn, o primã 
încercare de evaluare a ireversibilitãţii externe♠ 
Criteriul de putere maximã Novikov – Curzon – Ahlborn este prima 

încercare, celebrã, de analizã a funcţionãrii ciclice în timp real şi a generat 
ulterior o mulţime de lucrãri în cadrul aşa numitei termodinamici în timp 
finit. În prezent criteriul este contestat pentru cã deşi matematic este corect 
nu poate fi aplicat în realitate. Clasica analizã exergeticã precum şi 
cercetãrile tehnologice pentru dezvoltarea unor sisteme energetice moderne 
contrazic permanent concluziile studiului realizat de cei trei autori.  

Idea principalã, care a generat fondarea termodinamicii în timp finit, 
considerã ciclurile ideale ca inutile pentru cã deşi acestea oferã lucru 

                                                           
♠ Novikov I.I., 1958, The efficiency of atomic power stations, J. Nucl. Energy II, 7: 125-128  
   (translated from 1957, At. Energ., 3(11): 409). 
   Curzon F.L., Ahlborn B., 1975, Efficiency of a Carnot engine at maximum – power  
   conditions, Am. J. Phys., 43: 22-24. 
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mecanic maxim maximorum în cicluri motoare sau consumã lucru mecanic 
minim minimorum în cicluri frigorifice, puterea este zero.  

De ce? Transferul de cãldurã ideal la diferenţã elementarã de 
temperaturã necesitã un timp infinit şi ca urmare raportul lucru mecanic pe 
timp este astfel egal cu zero.  

Novikov – Curzon – Ahlborn au încercat sã “optimizeze” relaţiile 
termice cu sursele externe prin impunerea “puterii maxime” ca principal 
criteriu de optimizare a ciclurilor motoare. În cadrul termodinamicii în timp 
finit, criteriul Novikov-Curzon-Ahlborn de putere maximã a fost considerat 
mult timp drept un criteriu ce aparţine principului doi al termodinamicii. În 
prezent aceastã opinie iniţialã este discutabilã. Mult timp a fost atractivã 
legarea “puterii maxime” de impunerea unui timp de viaţã minim al 
motorului. Şi acest aspect este de asemenea discutabil. 

Ciclul motor ales de cei trei autori, Novikov– Curzon–Ahlborn, este 
ciclul Carnot endoreversibil, reversibil intern şi ireversibil extern prin faptul 
cã are schimburi termice cu sursele externe la diferenţe finite de 
temperaturã, vezi figura 59.  

Ciclul Carnot endoreversibil este caracterizat prin relaţiile termice 
externe realizate la diferenţele finite de temperaturã: 

− la sursa caldã ΔT = (T – TM), unde TM = T2 = T3 este temperatura 
maximã pe ciclu iar T este temperatura sursei calde, 

− la sursa rece ΔT0 = (Tm – T0), unde Tm = T1 =T4 este temperatura minimã 
pe ciclu iar T0 este temperatura sursei reci. 

Pentru a putea optimiza puterea ciclului Novikov– Curzon–Ahlborn, 
vom adopta urmãtoarele notaţii, în acord cu figura 55:  

T
TΔ

=θ , 
0

0
0 T

TΔ
=θ , 

0T
T

=τ , UAK = , 000 AUK = , 
0K

KK =  

unde  

 U, U0 sunt coeficienţii globali de schimb termic din cele douã 
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T 

s

ΔT 

ΔT0 

Ciclu Carnot endoreversibil 
(ciclul Novikov-Curzon-Ahlborn) 

3 2 

4 1 
T0 

T 

schimbãtoare de cãldurã în care au loc interacţiunile termice ale 
agentului de lucru cu sursele termice caldã şi rece, 

 A, A0 sunt suprafeţele de schimb termic ale celor douã schimbãtoare de 
cãldurã, 

 ΔT, T, ΔT0, şi T0 au semnificaţiile anterioare şi vizibile în figura 55. 

 

 

Fig. 59.  

Varianta Novikov-Curzon-
Ahlborn a ciclului Carnot 

motor endoreversibil 

diagrama T – s 

Conform PIT şi PDT, interacţiunile energetice pe ciclul Novikov– 
Curzon–Ahlborn au relaţiile de mai jos. 

 Fluxul termic la sursa caldã 

( )( )23 ssTTmTKQ
PDTPIT

−Δ−=Δ= &&  

 Fluxul termic la sursa rece 

( )( )1400000 ssTTmTKQ
PDTPIT

−Δ+=Δ= &&  
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 Puterea mecanicã  

( )( )⎟⎟⎠
⎞

⎜⎜
⎝

⎛
+θ−τ

−τθ=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛

Δ−
Δ+

−=−=
11

111 0
00

0 K
KT

TT
TTQQQP

PIT

PDT
&&&  

unde am utilizat condiţia ∆
∆

∆
∆

 

pentru a înlocui ∆ ∆  respectiv . 

Pentru a obţine un anumit grad de generalizare vom considera 
urmãtoarele condiţii restrictive oarecare: 

 temperaturile T şi T0 impuse,  
 coeficienţii globali de schimb termic K şi K0 cu valori operaţionale 

impuse prin tipul schimbãtoarelor de cãldurã,  

Astfel, rezultã cã puterea este o funcţie numai de variabila θ iar 
aceastã dependenţã poate fi optimizatã/maximizatã matematic pentru cã se 
verificã condiţiile matematice de maxim: 

0  si  0 2

2
<

∂θ
∂

=
∂θ
∂ PP  

 Ecuaţia 0=
∂θ
∂P  are douã soluţii din care valoarea optimã matematic şi 

acceptabilã termodinamic pentru θ este doar: 

( )1+τ
τ−τ

=θ
Kopt  

 Dupã înlocurile de rigoare vom putea obţine urmãtoarele rezultate 
legate de “criteriul puterii maxime”: 

 puterea “maximã” 
2

0
11

1 ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
τ

−τ
+

= T
K

KPmax  
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 valoarea “optimã” pentru θ0,opt 

( ) ( )
τ

τ−τ
+

=
+θ−

θ
=θ

1
111,0 K

K
K

K

opt

opt
opt

 

 

 fluxurile termice “optime” 

τ √τ
τ

, , , τ √τ τ
 

 randamentul termic “optim” 

( )( ) τ
−=

+θ−τ
−==η

11
11

11, KQ
P

optopt

max
optt &

 

 Mai jos sunt incluse dependenţele adimensionale caracteristice 
ciclului Novikov-Curzon-Ahlborn. 

 

Fig. 60. θ  Fig. 61. , τ ,  
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Fig. 62. τ  Fig. 63. ,  
 

Fig. 64. ( )τ=
τ

−=η foptt
11,  

 

 Varianta Novikov-Curzon-Ahlborn a ciclului motor endoreversibil 
Carnot nu poate fi dezvoltatã şi pentru alte cicluri ideale. Toate ciclurile 
ideale non-Carnot au un schimb de cãldurã intern care trebuie de asemenea 
realizat în timp finit, respectiv la diferenţã finitã de temperaturã.  

Ca urmare orice ciclu cu regenerare internã a cãldurii la diferenţã 
finitã de temperaturã devine vrând-nevrând şi ireversibil intern, chiar dacã 
procesele constitutive ale ciclului sunt considerate reversibile.  

Astfel rezultatele obţinute prin studiul Novikov-Curzon-Ahlborn nu 
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3 

1 4 

T 

s

T 

T0 

ΔT 

ΔT0 
QR 

2 
2* 

4* 

pot fi extinse în totalitate la ciclurile operaţionale reale. 

Sa considerãm un ciclu motor pe care singura cauzã de ireversibilitate 
este transferul termic extern şi intern la diferenţã finitã de temperaturã, vezi 
figura 65. 

 

Fig. 65.  

Varianta unui ciclu cu 
regenerare internã a cãldurii  

diagrama T – s 

 Conform PIT şi PDT, interacţiunile energetice pe ciclul din figura 61 
au relaţiile de mai jos. 

 Fluxul termic la sursa caldã 

( )( ) ( )*223

*2
*2*

2*232
ln

TTTcmssTTm
T
TT

TTTKTKQQQ

−Δ−+−Δ−=

=

Δ
−
−Δ−

+Δ=+= −−

&&

&&&

 

 Fluxul termic la sursa rece 

( )( ) ( )00*41400

0

0*4
00*4*

0004*4140

       

ln

TTTcmssTTm
T

TT
TTTKTKQQQ

Δ−−+−Δ+=

=

Δ
−
Δ−−

+Δ=+= −−

&&

&&&
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 Fluxul termic regenerat intern 

( ) ( )
( ) I

R

TTTTcm
TTTcmTTTcmQ

εΔ−−Δ−=
=Δ−−=−Δ−=

00

00*2*4

     &

&&&

 

unde 
1+

=ε
I

I
I NTU

NTU

 
eficienţa termicã a schimbãtorului de cãldurã intern, iar 

( )( ) pierdutI QTTTTcmQQ &&&& =ε−Δ−−Δ−== −− 1004*42*2  este fluxul termic 
ce trece direct de la sursa caldã la sursa rece fãrã a contribui cu ceva la 
producţia de putere mecanicã, cauza fiind regenerarea internã a cãldurii la 
diferenţã finitã de temperaturã. 

 Puterea mecanicã  

( )( ) AlhbornCurzonP
K

KTQQQQP −−− =⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
+θ−τ

−τθ=−=−=
11

11014320
&&&&  

 Am re-obţinut puterea mecanicã a variantei Novikov-Curzon-Ahlborn 

şi în consecinţã aceleaşi valori 
( )1+τ

τ−τ
=θ

Kopt  şi ( )
τ

τ−τ
+

=θ
1

1,0 K
K

opt , dar 

randamentul termic este diferit, mai mic datoritã pierderilor suplimentare 
( )( ) pierdutI QTTTTcmQQ &&&& =ε−Δ−−Δ−== −− 1004*42*2 : 

( )( )
⎥
⎥
⎦

⎤

⎢
⎢
⎣

⎡

τ
+τε−

+⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛

τ
=

=
+
η

=
+

=
+

==η
−

−

−

−

−

K
Kcm

QQQQ
QP

QQ
P

Q
P

I

pierdut

AlhbornCurzon

Spierdut
I

1111-1     

11 3232

32

32

&

&&&&

&

&&&

 

 Caracterizarea puterii maxime printr-un randament termic tip 

Novikov-Curzon-Albhorn 
τ

−=η
11,optt  nu poate fi extrapolatã de fapt la 
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majoritatea ciclurilor reale. 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibil  
(coeficientul de performanţã termodinamicã). 
Cuantificarea ireversibilitãţii externe 
Studiul Novikov–Curzon–Ahlborn nu este o analizã efectivã a 

ireversibilitãţii externe, realitatea tehnologicã demonstreazã permanent cã 
este posibil sã creştem puterea ciclurilor motoare chiar dacã nu respectãm 
condiţiile de maximizare impuse prin studiul celor trei autori.  

Ciclurile endoreversibile pe care le vom re-analiza din punctul de vedere 
al ireversibilitãţii externe vor fi: 

− ciclul Carnot endoreversibil, motor şi frigorific, 

− ciclul non-Carnot endoreversibil, motor şi frigorific. 

Cauza ireversibilitãţii externe este diferenţa de temperaturã finitã cerutã 
de procesele reale de schimb de cãldurã între agentul de lucru din ciclu şi 
sursele termice externe. În prezent putem construi schimbãtoare de cãldurã 
care permit micşorarea acestor diferenţe de temperaturã fãrã a afecta fluxul 
termic, respectiv puterea dintr-un ciclu real.  

Performanţa unui schimbãtor de cãldurã este tradiţional caracterizatã 
prin eficienţa termicã.  

Vom prezenta modalitatea clasicã de definire a eficienţei termice numai 
prin intermediul PIT, dupã care vom re-construi relaţia de definire a 
eficienţei termice ireversibile (entropice) prin corelarea PIT şi PDT.  

Eficienţa termicã clasicã a schimbãtoarelor de cãldurã de suprafaţã 
 Înaintea introducerii eficienţei termice ireversibile pornind de la 
generarea de entropie (PDT), reamintim bazele definirii numai pe 
considerente energetice (PIT) a clasicei eficienţe termice a schimbãtoarelor 
de cãldurã de suprafaţã.  
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 Tradiţional, eficienţa termicã a unui schimbãtor de cãldurã de 
suprafaţã, în care nu au loc transformãri de fazã, este definitã prin raportul 
dintre fluxul termic real transferat într-un schimbãtor de cãldurã finit, cu o 
suprafaţã de schimb termic finitã, între cei doi agenţi termici şi fluxul termic 
maxim posibil de transferat dacã suprafaţa de schimb termic ar tinde cãtre 
infinit: 

 

 Procesele dintr-un schimbãtor de cãldurã de suprafaţã pot fi 
considerate ca transformãri izobare pe ambele circuite de curgere ale celor 
doi agenti termici. În consecinţã conform PIT, fluxul termic real poate fi 
evaluat prin relaţiile: 

∆  
 

∆  
 

  

∆

 
 

   
  

 Astfel relaţia primarã a eficienţei termice capãtã forma: 

∆

∆
∆
∆

∆
∆  

Semnificaţiile notaţiilor utilizate mai sus: 

−  şi  sunt debitele masice ale celor doi agenţi termici, primar şi 
secundar, 

− ∆  şi∆  sunt variaţiile entalpiilor specifice ale celor doi agenţi 
termici, primar şi secundar, 

−  este coeficientul global de schimb termic, 
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− A este suprafaţa de schimb termic, 
− ∆  este diferenţa medie logaritmicã de temperaturã caracteristicã 

transferului de cãldurã din schimbãtor. 

 Valoarea eficienţei termice a unui schimbãtor de cãldurã de suprafaţã 
depinde în principal de tipul curgerilor prin schimbãtor şi de numãrul de 
unitãţi de transfer: 

  

 ,  este capacitatea termicã 
minimã a unuia din cei doi agenţi termici, iar  

 ,  este capacitatea termicã 
maximã, a celuilalt agent termic. 

În tabelul urmãtor sunt exemplificate relaţiile caracteristice eficienţei 
termice pentru câteva cazuri tipice de curgere♣. 

Tipul curgerilor prin schimbãtor 
Eficienţa termicã 

⁄   

Diferenţa medie 
logaritmicã de 
temperaturã 

curgere echicurent 

 

  ∆ ∆ ∆
∆
∆

  

 
 
                                                           
♣ W.M. Kays and A.L. London, Compact Heat Exchangers, 3rd ed., New York: McGraw-
Hill, 1984 

T 

A 

ΔTmax ΔTmin

A 
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Tipul curgerilor prin 
schimbãtor 

Eficienţa termicã 
⁄  

Diferenţa medie logaritmicã 
de temperaturã 

curgere încrucişatã nedivizatã 
şi cu o singurã trecere pe 

ambele circuite de curgere 

 

 
 

1
, · ,

 

∆  
∆  

f este un factor de corecţie 
funcţie de temperaturile 

intrare – ieşire ale celor doi 
agenţi termici. 

curgere contracurent  
 

1 1
1 · 1

 
 

∆
∆ ∆

∆
∆

 

toate schimbãtoarele de 
cãldurã cu C = 0 

   

   

1  ∆
∆ ∆

∆
∆

 

 

T 

A 

ΔTmax 
ΔTmin 

A 

T 

A 

ΔTmax ΔTmin

A 

T 

A 
ΔTmax

ΔTmin 

A 
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T 

s

T 

T0 

ΔT 

ΔT0 

3 

1 4 

2 

Schimbator de caldura 
la sursa calda 

Schimbator de caldura 
la sursa rece 

Ciclu CARNOT 
endoreversibil 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã al ciclului 
Carnot motor endoreversibil 

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa entropicã) a schimbãtoarelor 
de cãldurã în care se realizeazã contactul termic cu sursele externe. 
Numãrul de unitãţi de transfer “entropic”  

 Vom reveni din nou ciclul endoreversibil Carnot (Novikov–Curzon–
Ahlborn) care are douã schimbãtoare de cãldurã de suprafaţã ce cupleazã 
termic agentul de lucru cu sursele externe de cãldurã, vezi figura 66. 

 

Fig. 66. 

Schema relaţiilor termice, 
prin schimbãtoare de 

cãldurã, pentru un ciclu 
Carnot endoreversibil 

Pentru a obţine eficienţa termicã ireversibilã a a celor douã schimbãtoare 
de cãldurã de suprafaţã prin care se realizeazã relaţiile termice ale agentului 
de lucru cu sursele externe de cãldurã, vom introduce în primul rând 
conceptul de numãr de unitãţi de transfer “entropic”, NTUS, definit prin 
relaţiile: 

 la sursa caldã 

( )revqq ssm
UA

sm
UA

sm
UANTUS

2332
−

=
Δ

=
Δ

=
−

&&&
 

 la sursa rece 

( )revqq ssm
AU

sm
AU

sm
AUNTUS

14

000000
0

014
−

=
Δ

=
Δ

=
−

&&&
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 Relaţia pentru NTUS este analoagã clasicului NTU. Diferenţa 
principalã constã în faptul cã în locul capacitãţii termice minime, aferentã 
PIT şi folositã la definirea lui , am ales “capacitatea 

entropicã” a agentului de lucru în relaţia termicã cu sursa externã: 
∆   şi ∆  , respectiv  şi . 

În acest fel am legat variaţiile de entropie reversibile ale agentului lucru 
de procesele de schimb de cãldurã cu sursele externe, care la rândul lor 
caracterizeazã de fapt relaţiile termice reale cu sursele externe.  

Eficienţa termicã ireversibilã (“entropicã”) a schimbãtorului de 
cãldurã de la sursa caldã∗ 
Ecuaţia de conservare a energiei este descrisã prin egalitãţile: 

( ) q
PITNewton

legea

sTTmTUAQ ΔΔ−=Δ= &&  
 Prin intermediul numãrului NTUS vom obţine relaţia fluxului termic 
schimbat de agentul de lucru cu sursa caldã, în care se reunesc cele douã 
principii, PIT şi PDT: 

( )
1+

Δ=ΔΔ−=
NTUS

NTUSsTmsTTmQ qq &&&  

în care am înlocuit 
1

1
+

=Δ
NTUS

TT  şi 
1+

=Δ−
NTUS

NTUSTTT  

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa entropicã) o vom defini, prin 
similaritate cu eficienţa termicã clasicã, ca un raport între fluxul termic real 
primit de la sursa caldã şi fluxul termic maxim posibil de primit dacã A → ∞ 

                                                           
∗ pentru ciclurile endoreversibile, variaţiile entropiei specifice sunt identice pentru ambele 
relaţii termice cu sursele externe, rece şi caldã, ∆ , ∆  
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respectiv NTUS → ∞: 

( )
∞→∞→

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛ +
Δ+

Δ==ε
NTUSq

q
NTUS

irev NTUS
NTUS

sTmNTUS
NTUSsTm

Q
Q 11

1 &
&

&

&

 

respectiv vom putea obţine 

1
1
<

+
=ε

NTUS
NTUS

irev  

OBS.: În procesele cu schimb de cãldurã, variaţiile de entropie sunt finite şi nu 
depind de suprafaţa de schimb termic. Ca urmare, am adoptat condiţia simplificatoare a 
unor variaţii identice de entropie specificã pentru ambele fluxuri termice Q&  şi 

( ) ∞→NTUSQ& . Am menţinut influenţa suprafeţei de schimb termic doar pentru diferenţa de 
temperaturã agent de lucru – sursa caldã, ΔT.  

 În acest fel, putem relaţiona fluxul termic real cu fluxul termic maxim 
posibil, prin intermediul eficienţei termice ireversibile: 

qirevmaxirevNTUSirev sTmQQQ Δε=ε=ε= ∞→ &&&&  

− Fluxul termic maxim qmax sTmQ Δ= &&  este fluxul termic ce ar putea fi 
primit de la sursa caldã pentru cazul unui transfer de cãldurã reversibil, 
la diferenţã elementarã de temperaturã, dT.  

− εirev < 1 pentru un transfer de cãldurã real cauzat de diferenţa finitã de 
temperaturã ΔT ≠ 0, ex. maxQQ && < .  

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa “entropicã”) a schimbãtorului 
de cãldurã de la sursa rece 

Similar cu drumul parcurs pentru determinarea eficienţei termice 
ireversibile la sursa caldã, vom putea defini eficienţa termicã ireversibilã şi 
la sursa rece. 
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Ecuaţia de conservare a energiei, PIT: 

( )
000000

  '
  

0 q

lawsNewton
transferheat

sTTmTAUQ ΔΔ+=Δ= &&  

 Prin intermediul numãrului NTUS0 vom avea fluxul termic schimbat 
de agentul de lucru cu sursa rece, în care se reunesc PIT şi PDT: 

( )
10

0
0000 00 −
Δ=ΔΔ−=

NTUS
NTUSsTmsTTmQ qq &&&

 
în care am înlocuit 

1
1

0
00 −

=Δ
NTUS

TT  şi 
10

0
000 −

=Δ−
NTUS

NTUSTTT  

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa entropicã) o vom defini în 
aceeaşi manierã, ca un raport între fluxul termic real cedat sursei reci şi 
fluxul termic minim posibil de cedat dacã A0 → ∞ respectiv NTUS0 → ∞: 

( )
∞→∞→

⎟⎟
⎟

⎠

⎞

⎜⎜
⎜

⎝

⎛ −

Δ−
Δ==ε

0
0

0

0
0

0

00

0
0

0

0
,0

11
1

NTUSq
q

NTUS
irev NTUS

NTUS
sTmNTUS

NTUSsTm
Q

Q

&
&

&

&

respectiv vom putea obţine 

1
10

0
,0 >

−
=ε

NTUS
NTUS

irev  

Aceeaşi observaţie: În procesele cu schimb de cãldurã, variaţiile de entropie sunt 
finite şi nu depind de suprafaţa de schimb termic. Ca urmare, am adoptat condiţia 
simplificatoare a unor variaţii identice de entropie specificã pentru ambele fluxuri termice 

0Q&  şi ( ) ∞→NTUSQ0
& . Am menţinut influenţa suprafeţei de schimb termic doar pentru 

diferenţa de temperaturã agent de lucru – sursa caldã, ΔT0.  

 Putem relaţiona acum fluxul termic real cu fluxul termic minim 
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0 0.5 1 1.5 2 2.5
∞

∞→NTUS  
ireversibilitatea descreşte 

când: 
0→ΔT  

qmax sTmQQ Δ=→ &&&  

0NTUS←∞  
ireversibilitatea descreşte 

când: 

00 TΔ←  

00 0
QQsTm minq
&&& ←=Δ  

modernizare prin  εirev → 1    1 ← ε0,irev   modernizare prin 

posibil, prin intermediul eficienţei termice ireversibile: 

( )
0

0
0,0,00,00 qirevminirevNTUSirev sTmQQQ Δε=ε=ε=

∞→
&&&&  

− Fluxul termic minim posibil 
00 qmin sTmQ Δ= &&  este fluxul termic ce ar 

putea fi cedat sursei reci pentru cazul unui transfer de cãldurã reversibil, 
la diferenţã elementarã de temperaturã, dT0.  

− ε0,irev > 1 pentru un transfer de cãldurã real cauzat de diferenţa finitã de 
temperaturã ΔT0 ≠ 0, ex. minQQ && >0 .  

Figura 67 aratã grafic care este drumul spre reversibilitate în relaţiile 
termice cu sursele externe. 

 

Fig. 67. Corelaţia NTUS (εirev), NTUS0 (ε0,irev) – ireversibilitatea externã,  
pentru un ciclu Carnot endoreversibil motor 

 Modalitãtile de definire a eficienţelor termice ireversibile ale 
schimbãtoarelor de cãldurã situate la cele douã surse externe, pot fi extinse 
şi la ciclurile reale, non-Carnot. La ciclurile reale trebuie doar corelate 
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temperaturile termodinamice medii ale proceselor neadiabatice în contact 
direct cu sursele externe cu diferenţele medii logaritmice de temperaturã 
caracteristice transferului de cãldurã din schimbãtoare de cãdurã. 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã  
Prin exploatarea rezultatelor anterioare vom avea: 

 puterea produsã 

=⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜

⎝

⎛

ε
ε

−ε=⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜

⎝

⎛
−=−=

irev

irev

max

min
irevmax Q

Q
Q

Q

Q
QQQP ,00

0 11 &

&
&

&

&
&&&

 
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
ε

ε

τ
−εΔ=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
ε

ε
−εΔ=

irev

irev
irevq

irev

irev
irevq sTm

T
TsTm ,0,00 111 &&

 
 randametul termic ireversibil (termodinamic) 

extern
irev

irev

irev

irev

irev
irevt N

T
T

τ
−=

ε
ε

τ
−=

ε
ε

−=η
11111 ,0,00

,  

 numãrul ireversibilitãţii externe 

1,0 >
ε
ε

=
irev

irevextern
irevN

 
 randamentul exergetic 

τ−
τ

−
=η

11

11 extern
irev

ex

N
 

În figurile 68 şi 69 este inclusã dependenţa 
∆ τ

,  

pentru a putea face o comparaţie cu varianta Novikov–Curzon–Ahlborn.  

Principala concluzie, puterea nu poate fi maximizatã. 
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Fig. 68. τ = 3 

∆ 1
1
τ

,  

Fig. 69. τ = 5 

∆ 1
1
τ

,  

Urmãtoarele figuri, 70 şi 71, ilustreazã dependenţa ηt,irev–εirev–ε0,irev–τ. 

 

Fig. 70. τ = 3 

extern
irev

irev

irev
irevt N

τ
−=

ε
ε

τ
−=η

1111 ,0
,  

Fig. 71. τ = 5 

extern
irev

irev

irev
irevt N

τ
−=

ε
ε

τ
−=η

1111 ,0
,  
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T 

s

T0 

T 

ΔT0 

ΔT 

3

1 

4 

2 

Schimbator de caldura 
la sursa calda 

Schimbator de caldura 
la sursa rece 

Ciclu frigorific 
CARNOT 

endoreversibil 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã al ciclului 
Carnot frigorific endoreversibil 

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa entropicã) a schimbãtoarelor 
de cãldurã în care se realizeazã contactul termic cu sursele externe. 
Numãrul de unitãţi de transfer “entropic” 

 Vom considera acum ciclul frigorific endoreversibil Carnot care are 
douã schimbãtoare de cãldurã de suprafaţã ce cupleazã termic agentul de 
lucru cu sursele externe de cãldurã, vezi figura 72.  

 

Fig. 72. 

Schema relaţiilor termice, 
prin schimbãtoare de 

cãldurã, pentru un ciclu 
frigorific Carnot 
endoreversibil 

În acest caz, numãrul de unitãţi de transfer “entropic”, NTUS, este re-
definit prin relaţiile: 

 la sursa caldã, mediul ambiant 

( )revqq ssm
AU

sm
AU

sm
AUNTUS

34

000000
0

043
−

=
Δ

=
Δ

=
−

&&&
 

 la sursa rece, incinta frigorificã 

( )revqq ssm
UA

sm
UA

sm
UANTUS

1221
−

=
Δ

=
Δ

=
−

&&&
 

În acest fel am legat iar, variaţiile de entropie reversibile ale agentului 
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lucru de procesele de schimb de cãldurã cu sursele externe, care la rândul lor 
caracterizeazã de fapt relaţiile termice reale cu sursele externe.  

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa “entropicã”) a schimbãtorului 
de cãldurã de la sursa caldã – mediul ambiant∗ 
Ecuaţia de conservare a energiei este descrisã prin egalitãţile: 

( )
0000000 q

PITNewton
legea

sTTmTAUQ ΔΔ+=Δ= &&  
 Prin intermediul numãrului NTUS0 vom obţine relaţia fluxului termic 
schimbat de agentul de lucru cu sursa caldã, în care se reunesc cele douã 
principii, PIT şi PDT: 

( )
10

0
0000 00 −
Δ=ΔΔ+=

NTUS
NTUSsTmsTTmQ qq &&&  

în care am înlocuit 

1
1

0
00 −

=Δ
NTUS

TT  şi 
10

0
000 −

=Δ+
NTUS

NTUSTTT  

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa entropicã) o vom re-defini iar, 
ca un raport între fluxul termic real cedat sursei calde şi fluxul termic minim 
posibil de cedat dacã A → ∞ respectiv NTUS0 → ∞: 

( )
∞→∞→

⎟⎟
⎟

⎠

⎞

⎜⎜
⎜

⎝

⎛ −

Δ−
Δ==ε

0
0

0

0
0

0

00

0
0

0

0
,0

11
1

NTUSq
q

NTUS
irev NTUS

NTUS
sTmNTUS

NTUSsTm
Q

Q

&
&

&

&

 

respectiv vom putea obţine 

1
10

0
,0 >

−
=ε

NTUS
NTUS

irev  

                                                           
∗ pentru cicluri endoreversibile, ∆ , ∆  
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 În acest fel, putem relaţiona fluxul termic real cu fluxul termic maxim 
posibil, prin intermediul eficienţei termice ireversibile: 

0
0

0,0,0,00 qirevminirevNTUSirev sTmQQQ Δε=ε=ε=
∞→

&&&&  

− Fluxul termic minim 
00 qmin sTmQ Δ= &&  este fluxul termic ce ar putea 

fi cedat sursei calde pentru cazul unui transfer de cãldurã reversibil, 
la diferenţã elementarã de temperaturã, dT0.  

− ε0,irev > 1 pentru un transfer de cãldurã real cauzat de diferenţa finitã 
de temperaturã ΔT0 ≠ 0, ex. minQQ && >0 .  

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa “entropicã”) a schimbãtorului 
de cãldurã de la sursa rece – incinta frigorificã 

Ecuaţia de conservare a energiei, PIT: 

( ) q

Newton
legea

sTTmTUAQ ΔΔ−=Δ= &&  

 Prin intermediul numãrului NTUS vom avea fluxul termic schimbat de 
agentul de lucru cu sursa rece, în care se reunesc PIT şi PDT: 

( )
1+

Δ=ΔΔ−=
NTUS

NTUSsTmsTTmQ qq &&&

 
în care am înlocuit 

1
1

+
=Δ

NTUS
TT  şi 

1+
=Δ−

NTUS
NTUSTTT  

Eficienţa termicã ireversibilã (eficienţa entropicã) o vom defini în 
aceeaşi manierã, ca un raport între fluxul termic real primit de la sursa rece 
şi fluxul termic maxim posibil de primit dacã A → ∞ respectiv NTUS → ∞: 
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( )
∞→∞→

⎟
⎟
⎠

⎞
⎜
⎜
⎝

⎛ +
Δ+

Δ==ε
NTUSq

q
NTUS

irev NTUS
NTUS

sTmNTUS
NTUSsTm

Q
Q 11

1 &
&

&

&

respectiv vom putea obţine 
1

1
<

+
=ε

NTUS
NTUS

irev  

 Putem relaţiona acum fluxul termic real cu fluxul termic minim 
posibil, prin intermediul eficienţei termice ireversibile: 

( ) qirevmaxirevNTUSirev sTmQQQ Δε=ε=ε= ∞→ &&&&  

− Fluxul termic maxim posibil qmax sTmQ Δ= &&  este fluxul termic ce ar 
putea fi primit de la sursa rece pentru cazul unui transfer de cãldurã 
reversibil, la diferenţã elementarã de temperaturã, dT.  

− εirev < 1 pentru un transfer de cãldurã real cauzat de diferenţa finitã de 
temperaturã ΔT0 ≠ 0, ex. maxQQ && < .  

Deci drumul spre reversibilitate este descris prin urmãtoarele 
direcţii: 

(εirev < 1) → 1 şi 1 ← (ε0,irev > 1) 

 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã  

Prin exploatarea rezultatelor anterioare vom avea: 

 puterea consumatã 

=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

ε
ε

τεΔ=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

ε
ε

εΔ=

=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

ε
ε

ε=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−=−=

11

11

,0,00

,00
0

irev

irev
irevq

irev

irev
irevq

irev

irev

max

min
irevmax

sTm
T
TsTm

Q
QQ

Q
QQQQP

&&

&

&
&

&

&
&&&
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1,0
0 −
ε
ε

εΔ=

irev

irev
irevq

Τ

TsTm&  

 eficienţa frigorificã ireversibilã (termodinamicã) 

11

1

1

1

0,0,00
,

−
=

−
ε
ε

τ
=

−
ε
ε

=ε extern
irev

irev

irev

irev

irev
irevf NΤ

T

T
T

 

 numãrul ireversibilitãţii externe 

1,0 >
ε
ε

=
irev

irevextern
irevN

 
 randamentul exergetic 

( )1
1

1
1

0

0
−
−

=
−τ

−τ
=η

ΤT
NΤ

T
N extern

irev
extern
irev

ex  

În figurile 73 şi 74 este inclusã dependenţa adimensionalã | |
∆

, . Urmãtoarele figuri, 75 şi 76, ilustreazã dependenţa εf,irev–
εirev–ε0,irev–τ. 

  

Fig. 74. τ = 1,1 
| |
∆

, 1  

Fig. 75. τ = 1,2 
| |
∆

, 1  
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Fig. 76. τ = 1,1 

11

1

0,0
,

−
=

−
ε
ε

τ
=ε extern

irev
irev

irev
irevf NΤ

T  

 

Fig. 77. τ = 1,2 

11

1

0,0
,

−
=

−
ε
ε

τ
=ε extern

irev
irev

irev
irevf NΤ

T  

 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã pentru cicluri 
non-Carnot endoreversibile 

Eficienţa termicã ireversibilã a schimbãtoarelor de cãldurã în care se 
realizeazã contactul termic cu sursele externe se va determina printr-o 
schemã logicã identicã ciclurilor Carnot endoreversibile, plecând de la 
numãrul de unitãţi de transfer “entropic” ale schimbãtorului de cãldurã.  

Numãrul de unitãţi de transfer entropic are aceleaşi relaţii de definiţie, 
vezi figurile 78 (ciclu motor endoreversibil) şi 79 (ciclu frigorific 
endoreversibil). 
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Fig. 78. Schema unui ciclu motor  
non-Carnot endoreversibil 

Fig. 79. Schema unui ciclu frigorific 
non-Carnot endoreversibil 

 
Numãrul de unitãţi de transfer entropic♣ 

 sursa caldã, T > T0  sursa caldã, T0 > T 

∆
 

∆ ,
 

 sursa rece, T0  sursa rece, T 

∆ ,
 

∆
 

 Eficienţa termicã ireversibilã (entropicã) a schimbãtoarelor de cãldurã 
situate la cele douã surse termice externe va fi obţinutã prin acelaşi algoritm 
folosit la ciclurile Carnot endoreversibile. Etapele acestui algoritm sunt 
prezentate în paralel şi sunt incluse în tabelul de mai jos.  

                                                           
♣ pentru cicluri endoreversibile, ∆ , ∆  

s

T0

T 

ΔT0

ΔT 

3

1

4

2

Ciclu frigorific 
endoreversibil

,  

 
s 

T0 

T 

ΔT0 

ΔT 3 

1 

4 

2 
Ciclu motor  

endoreversibil 
 

,  
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Eficienţa termicã ireversibilã (“entropicã”) a schimbãtorului de cãldurã 
de la sursa caldã  

motor 
sursa caldã, T > T0 

ciclu frigorific 
sursa caldã, T0 > T 

• PIT + PDT +NTUS 

∆ ∆

∆ ∆ ∆

∆
  

 
unde  
− U şi A sunt coeficientul global de transfer 

termic şi suprafaţa de schimb termic din 
schimbãtorul de cãldurã situat la sursa caldã, 

− ∆  este diferenţa medie logaritmicã de 
temperaturã sursa caldã – agent de lucru 
caracteristicã procesului de transmitere a 
cãldurii, 

−  este temperatura termodinamicã medie a 
agentului de lucru în procesul neadiabatic 2–3 

− ∆
∆  este un coeficient de corecţie ce 

ţine cont de faptul cã ∆  nu este identicã ca 
valoare cu diferenţa ∆ , 

∆ 1  

• PIT + PDT + NTUS0 
∆ , ∆ , ,

, ∆ ,

∆ ,
∆ ,

∆ ,
  

unde  
− U0 şi A0 sunt coeficientul global de transfer 

termic şi suprafaţa de schimb termic din 
schimbãtorul de cãldurã situat la sursa 
caldã, 

− ∆ ,  este diferenţa medie logaritmicã de 
temperaturã agent de lucru – sursa caldã 
caracteristicã procesului de transmitere a 
cãldurii, 

− ,  este temperatura termodinamicã 
medie a agentului de lucru în procesul 
neadiabatic 3 – 4, 

− ∆ ,
∆ ,

,
 este un coeficient de 

corecţie ce ţine cont de faptul cã ∆ ,  nu 
este identicã ca valoare cu diferenţa 
∆ , , ∆ , 1  

Relaţiile eficienţei termice ireversibile (“entropice”) la sursa caldã 

∆ ∆
∆

∆ ∆
∆

∆
∆

∆
1  

,

∆ ,
∆ ,

∆ ,

∆ ,
∆ ,

∆ ,

∆ ,

∆ ,

∆ ,
1  
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⇒ ∆  ⇒ ∆ , , ,   

− Fluxul termic maxim ∆  este ar 
putea fi primit de la sursa caldã pentru un 
transfer de cãldurã reversibil la diferenţã 
elementarã de temperaturã, dT.  

− εirev < 1 pentru un transfer de cãldurã real la 
diferenţa finitã de temperaturã ΔT ≠ 0.  

− Fluxul termic minim ∆ ,  
ar putea fi cedat sursei calde pentru un 
transfer de cãldurã reversibil la diferenţã 
elementarã de temperaturã, dT0.  

− ε0,irev > 1 pentru un transfer de cãldurã real 
la diferenţa finitã de temperaturã ΔT0 ≠ 0 

OBS.: În procesele cu schimb de cãldurã, variaţiile de entropie sunt finite şi nu depind de suprafaţa de 
schimb termic. Ca urmare, am adoptat condiţia simplificatoare a unor variaţii identice de entropie specificã 
pentru ambele fluxuri termice. Am menţinut influenţa suprafeţei de schimb termic doar pentru diferenţa de 

temperaturã agent de lucru – sursa caldã, (ΔT, ΔT0). 

Eficienţa termicã ireversibilã (“entropicã”) a schimbãtorului de cãldurã 
de la sursa rece 

motor 
sursa rece, T0 

ciclu frigorific 
sursa rece, T 

• PIT + PDT +NTUS0 

∆ , ∆ , ,

, ∆ , ∆ ,
∆ ,

∆ ,
  

 
unde  
− U0 şi A0 sunt coeficientul global de transfer 

termic şi suprafaţa de schimb termic din 
schimbãtorul de cãldurã situat la sursa rece, 

− ∆ ,  este diferenţa medie logaritmicã de 
temperaturã agent de lucru – sursa rece 
caracteristicã procesului de transmitere a 
cãldurii, 

− ,  este temperatura termodinamicã medie a 
agentului de lucru în procesul neadiabatic 4–1, 

− ∆ ,
∆ ,

,
 este un coeficient de corecţie 

ce ţine cont de faptul cã ∆ ,  nu este identicã 
ca valoare cu diferenţa ∆ , , 

∆ , 1 . 

• PIT + PDT + NTUS 
∆ ∆

∆ ∆ ∆

∆
  

 
unde  
− U şi A sunt coeficientul global de transfer 

termic şi suprafaţa de schimb termic din 
schimbãtorul de cãldurã situat la sursa 
caldã, 

− ∆  este diferenţa medie logaritmicã de 
temperaturã sursa rece – agent de lucru 
caracteristicã procesului de transmitere a 
cãldurii, 

−  este temperatura termodinamicã medie 
a agentului de lucru, în procesul 
neadiabatic 1 – 2, 

− ∆
∆  este un coeficient de corecţie 

ce ţine cont de faptul cã ∆  nu este 
identicã ca valoare cu diferenţa ∆

, ∆ 1  
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Relaţiile eficienţei termice ireversibile (“entropice”) la sursa rece 

,

∆ ,
∆ ,

∆ ,

∆ ,
∆ ,

∆ ,

∆ ,

∆ ,

∆ ,
1  

∆ ∆
∆

∆ ∆
∆

∆
∆

∆
1  

⇒ ∆ , , ,  ⇒ ∆

− Fluxul termic minim ∆ ,  ar 
putea fi cedat sursei reci pentru cazul unui 
transfer de cãldurã reversibil, la diferenţã 
elementarã de temperaturã, dT0.  

− ε0,irev > 1 pentru un transfer de cãldurã real la 
diferenţa finitã de temperaturã ΔT0 ≠ 0 

− Fluxul termic maxim ∆  ar 
putea fi primit de la sursa rece pentru cazul 
unui transfer de cãldurã reversibil, la 
diferenţã elementarã de temperaturã, dT.  

− εirev < 1 pentru un transfer de cãldurã real 
la diferenţa finitã de temperaturã ΔT ≠ 0.  

OBS.: În procesele cu schimb de cãldurã, variaţiile de entropie sunt finite şi nu depind de suprafaţa de schimb 
termic. Ca urmare, am adoptat condiţia simplificatoare a unor variaţii identice de entropie specificã pentru 

ambele fluxuri termice. Am menţinut influenţa suprafeţei de schimb termic doar pentru diferenţa de temperaturã 
agent de lucru – sursa caldã, (ΔT, ΔT0). 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã 
(coeficientul de performanţã termodinamicã) 

Rezultate 

 puterea produsã 
1

1 ,

∆ 1   

 puterea consumatã 
| | 1

0 0, 1
∆ 1   

 randamentul termic ireversibil 

η , 1 , 1   

 eficienţa frigorificã ireversibilã 

, τ 0, 1 1
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 numãrul ireversibilitãţii externe 

1,0 >
ε
ε

=
irev

irevextern
irevN  

 randamentul exergetic 

1
11

11
<

τ−
τ

−
=η

extern
irev

ex

N
 

 randamentul exergetic 

1

1

1
1

1

0

0 <

−

−
=

−τ
−τ

=η

Τ
T

NΤ
T

N extern
irev

extern
irev

ex
 

Evaluarea ireversibilitãţii interne a ciclurilor reale 

Cicluri motoare ireversibile 

În figura 80 este redatã schema unui ciclu motor real, ireversibil 
intern. Ireversibilitatea fiecãrui proces simplu din ciclu va fi determinatã 
prin comparaţie cu procesul omolog reversibil.  

Fig. 80. 

Schema unui ciclu motor real, 
ireversibil intern, diagrama T – s  

Procesele reale succesive din care este constituit ciclul real sunt: 

− 1 – 2r comprimare adiabaticã ireversibilã, 

4t 

1=5r 

2t 2r 

3t 
3r 

4r 

5t 

r
irevs 21−Δ

rr
irevs 32 −Δ  

rr
irevs 43 −Δ

14 −Δ r
irevs

s 

T 
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− 2r – 3r proces real de încãlzire (ex. izobar, izocor, politropic) pânã la 
entalpia (temperatura) maximã pe ciclu, se consumã cãldurã de la sursa 
caldã, 

− 3r – 4r destindere adiabaticã ireversibilã,  
− 4r – 1 proces real de rãcire (ex. izobar, izocor, politropic) pânã la 

entalpia (temperatura) minimã pe ciclu, se cedeazã sursei reci cãldura 
deşeu din ciclu.  

Procesele reversibile omoloage proceselor reale sunt: 

− 1 – 2t comprimare adiabaticã reversibilã cu acelaşi raport de comprimare 
ca şi în adiabatica 1 – 2r, 

− 2r – 3t proces reversibil de încãlzire pânã la aceeaşi entalpie 
(temperaturã) maximã pe ciclu,  

− 3r – 4t destindere adiabaticã reversibilã cu un raport de destindere egal 
cu cel din adiabatica 3r – 4r, dar mai mic decât cel posibil teoretic 
corespunzãtor unei destinderi pâna la presiunea stãrii iniţiale (1), apare o 
contrapresiune pentru a contrabalansa ireversibilitatea ulterioarã prin 
pierderile de presiune Δpfr, 

− 4r – 5t proces reversibil de rãcire pânã la aceeaşi entalpie (temperaturã) 
minimã pe ciclu, ca în procesul 4r – 1.  

Ireversibilitatea internã este caracterizatã prin generarea suplimentarã 
de entropie din procesele reale prin comparaţie cu procesele reversibile 
omoloage.  

Global, generarea internã de entropie prin ireversibilitate afecteazã 
negativ relaţiile termice cu sursele externe.  

Astfel, în procesul de “consumare” a cãldurii de la sursa caldã 
(energia motrice dintr-un ciclu motor) variaţia entropiei “motrice” a 
agentului de lucru (variaţia de entropie aferentã relaţiei termice cu sursa 
caldã) este cea din procesul reversibil 2r – 3t. Aceastã variaţie de entropie 
este mai micã decât cea care ar fi fost posibilã într-un ciclu reversibil, pe 
care preluarea cãldurii de la sursa caldã s-ar fi realizat prin procesul 
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reversibil 2t – 3t. Ireversibilitatea internã reduce deci, capacitatea entropicã 
a agentului de lucru din aceastã interacţiune energeticã şi ca urmare fluxul 
termic consumat de la sursa caldã se reduce (efect negativ analog cu o 
creştere a rezistenţei termice pe “circuitul de curgere” a cãldurii, de la sursa 
caldã la agentul de lucru).   

Relaţia termicã de la sursa rece este deasemenea înrãutãţitã. În 
procesul de “evacuare” a cãldurii “deşeu” din ciclu, variaţia entropiei 
“deşeu” a agentului de lucru (variaţia de entropie aferentã relaţiei termice cu 
sursa rece) este cea din procesul reversibil 4r – 5t. Aceastã variaţie de 
entropie este de data aceasta mai mare decât cea care ar fi fost posibilã într-
un ciclu reversibil. Ireversibilitatea internã creşte în consecinţã, capacitatea 
entropicã a agentului de lucru din aceastã interacţiune energeticã şi ca 
urmare fluxul termic “deşeu” creşte (efect negativ analog cu o micşorare a 
rezistenţei termice pe “circuitul de pierdere” a cãldurii, de la agentul de 
lucru la sursa rece). Ireversibilitatea internã închide “uşa” de acces a cãldurii 
motrice şi deschide “uşa” pierderilor de cãdurã din ciclu. Pe ansamblu 
puterea produsã într-un ciclu motor ireversibil intern este diminuatã prin 
ireversibilitate (PIT).  

În concluzie, variaţiile de entropie specificã ale agentului de lucru ce 
caracterizeazã relaţiile termice cu sursele externe sunt:  

• variaţia entropiei specifice a agentului de lucru din relaţia termicã 
efectivã cu sursa caldã 

rtq sss 23 −=Δ  

• variaţia entropiei specifice a agentului de lucru din relaţia termicã 
efectivã cu sursa rece 

( )
intirevq

q

intirev
q

r
irev

rr
irev

rr
irev

r
irevqtrq

Ns
s

s
s

ssssssss

,

14433221
540,

1 ⋅Δ=⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜

⎝

⎛

Δ

Δ
+Δ=

=Δ+Δ+Δ+Δ+Δ=−=Δ

∑

−−−−
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în care am notat termenul 
( )

11 , >=⎟
⎟

⎠

⎞

⎜
⎜

⎝

⎛

Δ

Δ
+
∑

intirev
q

intirev
N

s

s
, ce poate fi 

considerat un numãr al ireversibilitãţii interne; la ciclurile reversibile intern, 
acest numãr are valoarea minimã, Nirev,int = 1.  

Concluzie preliminarã: generarea de entropie prin ireversibilitatea 
internã este “stocatã” în variaţia de entropie a agentului de lucru din 
interacţiunea termicã efectivã cu sursa rece.  

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã 
(coeficientul de performanţã termodinamicã) 

La cicluri motoare, coeficientul de performanţã energeticã este 
randamentul termic şi are, pentru ciclul real considerat anterior, relaţia:  

( )

intirevtr
mq

tr
mq

q

q

intirev
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tr
mq
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unde Tmq este temperatura termodinamicã medie, pentru procesele 
reversibile 4r – 5t şi 2r – 3t, reamintim cã fluxurile termice reale schimbate 
cu sursele externe sunt echivalente cu fluxurile termice din aceste procese 
reversibile, efectul termic al ireversibilitãţii se dezvoltã în paralel şi se 
regãseşte în energia dezordonatã a agentului de lucru. 

Prin valorificarea rezultatelor obţinute la analiza ireversibilitãţii 
externe, putem sã o cuantificãm acum, în plus, în relaţia randamentului 
termic ireversibil. Vom presupune cã sursa caldã externã are temperatura 

, iar sursa rece are temperatura 
.  
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Reamintim relaţiile eficienţelor termice ireversibile (entropice) ale 
schimbãtoarelor de cãldurã de la cele douã surse externe: 

∆

∆

∆
∆

1  

,
∆ ,

∆ ,

∆ ,

∆ ,
1  

unde ( ) tr
maxqNTUStr QsTmQ 32

32
−

∞→− =Δ= &&&
 este fluxul termic maxim ce ar 

putea fi consumat de la sursa caldã dacã suprafatã de schimb termic A 
respectiv, NTUS, ar tinde spre infinit ( )3t-2r

maxtr QQ && <−32 , iar 
5t-4r

minqNTUStr QsTmQ &&& =Δ=
∞→− 0,054

0
 este fluxul termic minim ce ar trebui 

cedat sursei reci dacã suprafaţa de schimb termic A0 respectiv, NTUS0, ar 
tinde spre infinit ( )5t-4r

mintr QQ && >−54 .  

Prin cumularea ireversibilitãţii interne şi externe, randamentul termic 
ireversibil va include în mod vizibil evaluarea ireversibilitãţii globale pentru 
sistemul termodinamic lãrgit ce include ciclul motor şi sursele externe. 
Ireversibilitatea este direct explicitatã doar prin cele douã numere 

, 1 şi , 1: 

τ
−<⋅

τ
−=

ε
ε

−=η
11111 ,,,

,00
, intirevextirevintirev

irev

irev
irevt NNN

T
T  

Pentru orice ciclu ideal, ambele numere ale ireversibilitãţii devin 
minime şi egale cu unitatea, iar randamentul termic este cel al ciclului motor 
Carnot reversibil.  

Pentru ciclurile motoare ireversibile care nu au schimbãtoare de 
cãldurã pentru interacţiunile energetice cu sursele externe (ex.: un 
turbomotor cu gaz la care sursa caldã este simulatã prin procesul de ardere 
iar, gazele de ardere evacuate din motor se rãcesc direct în mediul ambiant), 
se poate considera cã: 
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− sursa caldã simulatã prin ardere are temperatura maximã pe ciclu, 
T = T3t = T3r,  

− iar, sursa rece are temperatura minimã pe ciclu T0 = T5t = T1.  

În aceste situaţii, numãrul ireversibilitãţii externe trebuie “re-
asamblat” prin urmãtoarea simulare a interacţiunilor termice cu cele douã 
surse externe, sursa caldã, fictivã, are temperatura constantã şi egalã cu cea 
maximã pe ciclu, şi sursa rece este mediul ambiant cu o temperaturã 
constantã şi egalã cu cea minimã de pe ciclu. Eficienţele termice ireversibile 
aferente relaţiilor termice externe se vor redefini prin intermediul 
temperaturilor termodinamice medii ale agentului de lucru şi ale surselor 
termice externe, astfel: 

∆
∆

1 şi 

,
∆ ,

∆ ,
1  

unde qmax sTmQ Δ= &&
 este fluxul termic maxim ce ar putea fi consumat de la 

sursa caldã dacã procesul neadiabatic 2r – 3t ar fi înlocuit cu un proces 
izotermic la temperatura T ( )maxtr QQ && <−32 , iar 0,0 qmin sTmQ Δ= &&  este 

fluxul termic minim ce ar trebui cedat sursei reci dacã procesul neadiabatic 
4r – 5t ar fi înlocuit cu un proces izotermic la temperatura T0

( )mintr QQ && >−54 .  

Prin cumularea ireversibilitãţii interne şi externe şi pentru aceste 
situaţii, randamentul termic ireversibil rãmâne formal neschimbat: 

τ
−<⋅

τ
−=

ε
ε

−=η
11111 ,,,

,00
, intirevextirevintirev
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irev
irevt NNN
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T  
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Cicluri motoare ireversibile, cu regenerea internã a cãldurii 

În figura 81 este prezenttatã schema unui ciclu real cu regenerarea 
internã a cãldurii. Ireversibilitatea fiecãrui proces simplu din ciclu va fi 
determinatã prin comparaţie cu procesul omolog reversibil. 

Procesele reale succesive din care este constituit ciclul real sunt: 

− 1 – 2r comprimare adiabaticã ireversibilã, 
− 2r – 3r proces real de încãlzire prin regenerarea internã a cãldurii pe 

ciclu, se consumã cãldura din procesul de rãcire 5r – 6r, 
− 3r – 4r proces real de încãlzire pânã la entalpia (temperatura) maximã pe 

ciclu, se consumã cãldurã de la sursa caldã, 
− 4r – 5r destindere adiabaticã ireversibilã,  
− 5r – 6r proces real de rãcire pentru realizarea regenerãrii interne a 

cãldurii, este cuplat termic cu procesul 2r – 3r, 
−  6r – 1 proces real de rãcire pânã la entalpia (temperatura) minimã pe 

ciclu, se evacueazã caldura deşeu din ciclu cãtre sursa rece.  

Procesele reversibile omoloage proceselor reale sunt: 

− 1 – 2t comprimare adiabaticã reversibilã cu acelaşi raport de comprimare 
ca şi în adiabatica 1 – 2r, 

− 2r – 3t proces reversibil de încãlzire, corespunde regenerãrii reale, 
respectiv fluxul termic regenerat este egal cu cel primit în acest proces 
reversibil,  

− 3r – 4t proces reversibil de încãlzire pânã la entalpia (temperatura) 
maximã pe ciclu, ca şi în procesul 3r – 4r, 

− 4r – 5t destindere adiabaticã reversibilã cu un raport de destindere egal 
cu cel din adiabatica 4r – 5r, dar mai mic decât cel posibil teoretic 
corespunzãtor unei destinderi pâna la presiunea stãrii iniţiale (1), apare o 
contrapresiune pentru a contrabalansa ireversibilitatea ulterioarã prin 
pierderile de presiune Δpfr, 

− 5r – 6t proces reversibil de rãcire, corespunde regenerãrii reale, respectiv 
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fluxul termic regenerat este egal cu cel cedat din acest proces reversibil, 
− 6r – 7t proces reversibil de rãcire pânã la entalpia (temperatura) minimã 

pe ciclu, cea stãrii iniţiale (1).  

Fig. 81. 
Schema unui ciclu motor real 

cu regenerarea internã a 
cãldurii, diagrama T – s  

 
Ireversibilitatea internã este caracterizatã prin generarea suplimentarã 

de entropie din procesele reale prin comparaţie cu procesele reversibile 
omoloage. Global, generarea internã de entropie prin ireversibilitate 
afecteazã negativ relaţiile termice cu sursele externe.  

Astfel, în procesul de “consumare” a cãldurii de la sursa caldã 
(energia motrice dintr-un ciclu motor) variaţia entropiei “motrice” a 
agentului de lucru (variaţia de entropie aferentã relaţiei termice cu sursa 
caldã) este cea din procesul reversibil 3r – 4t. Aceastã variaţie de entropie 
este mai micã decât cea care ar fi fost posibilã într-un ciclu reversibil, pe 
care preluarea cãldurii de la sursa caldã s-ar fi realizat prin procesul 
reversibil 3t – 4t. Ireversibilitatea internã reduce capacitatea entropicã a 
agentului de lucru din aceastã interacţiune energeticã şi ca urmare fluxul 
termic consumat de la sursa caldã se reduce.   
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Relaţia termicã de la sursa rece este deasemenea înrãutãţitã. În 
procesul de evacuare a cãldurii “deşeu” din ciclu, variaţia entropiei “deşeu” 
a agentului de lucru (variaţia de entropie aferentã relaţiei termice cu sursa 
rece) este cea din procesul reversibil 6r – 7t. Aceastã variaţie de entropie 
este de data aceasta mai mare decât cea care ar fi fost posibilã într-un ciclu 
reversibil. Ireversibilitatea internã creşte în consecinţã, capacitatea entropicã 
a agentului de lucru din aceastã interacţiune energeticã şi ca urmare fluxul 
termic “deşeu” creşte. 

Aceeaşi concluzie logicã, ireversibilitatea internã închide “uşa” de 
acces a cãldurii motrice şi deschide “uşa” pierderilor de cãdurã din ciclu.  

Variaţiile de entropie specificã ale agentului de lucru ce caracterizeazã 
relaţiile termice cu sursele externe sunt:  

• variaţia entropiei specifice a agentului de lucru din relaţia termicã 
efectivã cu sursa caldã 

rtq sss 34 −=Δ  

• variaţiile de entropie specificã din procesele cuplate termic intern prin 
regenerarea cãldurii 

∆ ,

∆ ,  ⇒ ∆ , ∆ ,  

• variaţia entropiei specifice a agentului de lucru din relaţia termicã 
efectivã cu sursa rece 
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în care am notat termenul  
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ce poate fi considerat un numãr al ireversibilitãţii interne pentru ciclurile 
motoare cu regenerarea internã a cãldurii, la ciclurile reversibile intern, acest 
numãr are valoarea minimã, Nirev,int = 1.  

Concluzie preliminarã: generarea de entropie prin ireversibilitatea 
internã este “stocatã” în variaţia de entropie a agentului de lucru din 
interacţiunea termicã efectivã cu sursa rece.  

 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã 
(coeficientul de performanţã termodinamicã) 

Şi la ciclurile motoare cu regenerarea internã a cãldurii, coeficientul 
de performanţã energeticã este randamentul termic şi are, pentru ciclul real 
considerat anterior, relaţia:  
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unde Tmq este temperatura termodinamicã medie, pentru procesele 
reversibile 6r – 7t şi 3r – 4t, reamintim cã fluxurile termice reale schimbate 
cu sursele externe sunt echivalente cu fluxurile termice din aceste procese 
reversibile, efectul termic al ireversibilitãţii se dezvoltã în paralel şi se 
regãseşte în energia dezordonatã a agentului de lucru. 

Prin valorificarea rezultatelor obţinute la analiza ireversibilitãţii 
externe, putem sã o cuantificãm acum, în plus, în relaţia randamentului 
termic ireversibil.  

Vom presupune cã sursa caldã externã are temperatura 
, iar sursa rece are temperatura . 

Reamintim relaţiile eficienţelor termice ireversibile (entropice) ale 
schimbãtoarelor de cãldurã de la cele douã surse externe: 

∆

∆

∆
∆

1  

,
∆ ,

∆ ,

∆ ,

∆ ,
1  

unde ( ) tr
maxqNTUStr QsTmQ 43

43
−

∞→− =Δ= &&&
 este fluxul termic maxim ce ar 

putea fi consumat de la sursa caldã dacã suprafatã de schimb termic A 
respectiv, NTUS, ar tinde spre infinit ( )t-r

maxtr QQ 43
43

&& <− , iar 
t-r

minqNTUStr QsTmQ 76
0,076

0

&&& =Δ=
∞→−  este fluxul termic minim ce ar trebui 

cedat sursei reci dacã suprafaţa de schimb termic A0 respectiv, NTUS0, ar 
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tinde spre infinit ( )t-r
mintr QQ 76

76
&& >− .  

Prin cumularea ireversibilitãţii interne şi externe, randamentul termic 
ireversibil include în mod vizibil evaluarea ireversibilitãţii globale pentru 
sistemul termodinamic lãrgit ce include ciclul motor şi sursele externe: 

τ
−<⋅

τ
−=

ε
ε

−=η
11111 ,,,

,00
, intirevextirevintirev

irev

irev
irevt NNN

T
T  

Pentru orice ciclu ideal, ambele numere ale ireversibilitãţii devin 
minime şi egale cu unitatea, iar randamentul termic este cel al ciclului motor 
Carnot reversibil.  

Pentru ciclurile motoare ireversibile care nu au schimbãtoare de 
cãldurã pentru interacţiunile energetice cu sursele externe (ex.: un 
turbomotor cu gaz cu regenerarea internã a cãldurii la care sursa caldã este 
simulatã prin procesul de ardere iar, gazele de ardere evacuate din motor se 
rãcesc direct în mediul ambiant), se poate considera cã: 

− sursa caldã simulatã prin ardere are temperatura maximã pe ciclu, 
T = T4t = T4r,  

− iar, sursa rece are temperatura minimã pe ciclu T0 = T7t = T1.  

În aceste situaţii, numãrul ireversibilitãţii externe trebuie deasemena 
re-definit prin simularea interacţiunilor termice cu cele douã surse externe, 
caldã fictivã şi rece mediul ambiant. Eficienţele termice ireversibile aferente 
realţiilor termice externe se vor redefini astfel: 

∆
∆

1 şi 

,
∆ ,

∆ ,
1  

unde qmax sTmQ Δ= &&
 este fluxul termic maxim ce ar putea fi consumat de la 

sursa caldã dacã procesul neadiabatic 3r – 4t ar fi înlocuit cu un proces 
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izotermic la temperatura T ( )maxtr QQ && <−43 , iar 0,0 qmin sTmQ Δ= &&  este 

fluxul termic minim ce ar trebui cedat sursei reci dacã procesul neadiabatic 
6r – 7t ar fi înlocuit cu un proces izotermic la temperatura T0

( )mintr QQ && >−76 .  

Prin cumularea ireversibilitãţii interne şi externe şi pentru aceste 
situaţii, randamentul termic ireversibil rãmâne formal neschimbat: 
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Ciclurile motoare reale cu cogenerare 
În figura 82 este schema unui ciclu motor real cu cogenerare.  

Fig. 82.  

Schema unui ciclu motor real cu 
cogenerare, diagrama T – s  

 

Procesele real incluse în ciclu sunt: 

− 1 – 2r comprimare adiabaticã ireversibilã, 
− 2r – 3r proces de încãlzire ireversibil, se consumã caldura sursei 

calde, fluxul termic efectiv consumat este cel corespunzãtor 
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procesului reversibil 2r – 3t, 
− 3r – 4r destindere adiabaticã ireversibilã, 
− 4r – 5r proces real rãcire prin cogenerare, se furnizezã un flux termic 

util egal ca valoare cu cel din procesul reversibil 4r – 5t, 
− 5r – 1 proces real de rãcire, fluxul termic efectiv cedat sursei reci 

este echivalent cu cel din procesul reversibil 5r – 6t. 

Procesele reversibile echivalente sunt: 

− 1 – 2t comprimare adiabaticã reversibilã, 
− 2r – 3t proces de încãlzire reversibil,  
− 3r – 4t destindere adiabaticã reversibilã, 
− 4r – 5t proces reversibil de rãcire prin cogenerare,  
− 5r – 6t proces reversibil de rãcire. 

Generarea de entropie prin ireversibilitate internã poate fi cuantificatã 
prin variaţiile de entropie ireversibile ce fac diferenţa dintre procesele reale 
ireversibile şi cele reversibile omoloage. Ca şi la ciclurile motoare anterior 
prezentate, vom raporta generarea de entropie la variaţia de entropie 
“motrice” din procesul 2r – 3t pe care se consumã fluxul termic ce menţine 
în viaţa ciclul motor. Variaţiile de entropie specificã ale agentului de lucru 
ce caracterizeazã relaţiile termice cu sursele externe sunt:  

• variaţia entropiei specifice a agentului de lucru din relaţia termicã 
efectivã cu sursa caldã 

∆ ∆  

• variaţia entropiei specifice a agentului de lucru din procesul de 
cogenerare 

∆ ∆  

• variaţia entropiei specifice a agentului de lucru din relaţia termicã 
efectivã cu sursa rece 

∆ , ∆ ∆ ∆ ∆ ∆ ∆
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∆ ∆ 1 ∑∆
∆

∆
∆

∆ ,
∆
∆

∆   

unde , 1 ∑∆
∆

1 este numãrul ireversibilitãtii interne din 

ciclul motor iar, ,
∆
∆

1 este un numãr al ireversibilitãţii 
ciclului motor cu cogenerare. La limitã, când generarea internã de 
ireversibilitate tinde spre zero şi tot fluxul termic cedat din ciclul motor 

 este cogenerat, , 1 iar ∆ ∆ , respectiv 
0. 

Concluzie preliminarã: generarea de entropie prin ireversibilitatea 
internã este deasemenea “stocatã” în variaţia de entropie a agentului de 
lucru din interacţiunea termicã efectivã cu sursa rece dar, cogenerarea 
modificã semnificaţia şi valoarea coeficientului de performanţã energeticã 
ireversibilã. Menţionãm cã relaţia coeficientului de performanţã energeticã 
ireversibilã va include şi energia termicã utilã produsã prin cogenerare. 

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã 
(coeficientul de performanţã termodinamicã) 

  La ciclurile motoare cu cogenerare, coeficientul de performanţã 
energeticã este randamentul energetic şi are relaţia: 

η ,
, 1

1 ∆ ,

∆
1 1

∑∆

∆

∆

∆
1   

 La limitã când 0 randamentul energetic al ciclului motor cu 
cogenerare η , 1, respectiv se respectã PIT cu precizarea cã teoretic 
cogenerarea idealã valorificã integral fluxul termic consumat de la sursa 
caldã. În figurile 83 şi 84 sunt incluse rezultate numerice comparative pentru 
un ciclu real Joule – Brayton cu cogenerare. Aceste rezultate numerice a 
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considerat urmãtoarele douã situaţii: 
− arderea cu aer şi 
− arderea cu aer îmbogãţit cu oxigen cu o participaţie masicã de 90% 

oxigen în aerul oxigenat. 

Condiţiile restrictive operaţionale adoptate sunt: 
 temperatura maximã pe ciclu T3 = T3t = T3r = 12000C; 

 randamentul izentropic al compresorului ηsC = 0,88; 

 randamentul izentropic al turbinei ηsT = 0,94; 

 coeficientul pierderilor de presiune din camera de ardere 0,98; 

 compoziţia masicã a unui combustibil convenţional, 15% H2 şi 85% C; 

 puterea calorificã superioarã a combustibilului, ~46,000 kJ/kg. 

  
Fig. 83.  

Dependenţa randamentului energetic 
ireversibil pentru ciclul cu cogenerare 
funcţie de raportul de comprimare al 

compresorului 

Fig. 84.  

Dependenţa numãrului ireversibilitãţii 
ciclului cu cogenerare funcţie de 

raportul de comprimare al 
compresorului  

 O concluzie primarã: Ireversibilitatea este puternic influenţatã de 
natura agentului de lucru, variaţiile relative de entropie sunt diferite pentru 
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agenţi de lucru diferiţi. Oxicombustia deşi aparent nu influenţeazã 
randamentul energetic ireversibil, este caracterizatã printr-un numãr al 
ireversibilitãţii de aproape douã ori mai mare prin comparaţie cu arderea cu 
aer. Schimbarea unui agent de lucru cu un altul impune noi cercetãri pentru 
readaptarea sistemului astfel încât ireversibilitatea sa fie caracterizatã prin 
numere ale ireversibilitãţii cãt mai apropriate ca valoare. 

 

Ciclurile frigorifice reale  
Figura 85 include schema unui ciclu frigorific ireversibil. Procesele 

reale constitutive ale ciclului sunt: 

− 1 – 2r comprimare adiabaticã ireversibilã, 
− 2r – 3r proces de rãcire ireversibil, se cedeazã cãldurã sursei calde – 

mediul ambiant, 
− 3r – 4r proces adiabatic ireversibil, fie o laminare fie o destindere, 
− 4r – 1 proces de încãlzire ireversibil, se primeşte cãldurã de la sursa rece 

– incinta frigorificã. 

Fig. 85.  
Schema unui ciclu frigorific 
ireversibil, diagrama T – s  
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Procesele reversibile omoloage care permit evaluarea prin comparaţie 
a generãrii de entropie prin ireversibilitate sunt: 

− 1 – 2t comprimare adiabaticã reversibilã cu acelaşi raport de comprimare 
ca în procesul real 1 – 2r, 

− 2r – 3t proces reversibil de rãcire, fluxul termic cedat sursei calde din 
acest proces este fluxul termic efectiv din relaţia termicã agent de lucru 
– sursa caldã, 

− 3r – 4t destindere adiabaticã reversibilã, 
− 4r – 5t proces reversibil de încãlzire, fluxul termic consumat de la sursa 

rece prin acest proces este fluxul termic efectiv din relaţia termicã sursa 
rece – agent de lucru. 

Variaţiile entropiei specifice pentru relaţiile termice cu sursele externe 
sunt urmãtoarele: 

− variaţia entropiei specifice pentru relaţia termicã cu sursa rece 

rtq sss 45 −=Δ  

− variaţia entropiei specifice pentru relaţia termicã cu sursa caldã 
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în care am notat termenul  
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ce poate fi considerat un numãr al ireversibilitãţii interne pentru ciclurile 
frigorifice simple, la ciclurile reversibile intern, acest numãr are valoarea 
minimã, Nirev,int = 1.  
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Concluzie preliminarã: generarea de entropie prin ireversibilitatea 
internã este “stocatã” în variaţia de entropie a agentului de lucru din 
interacţiunea termicã efectivã cu sursa caldã.  

Coeficientul de performanţã energeticã ireversibilã 
(coeficientul de performanţã termodinamicã) 

La ciclurile frigorifice, coeficientul de performanţã energeticã este 
eficienţa frigorificã şi are, pentru ciclul real considerat anterior, relaţia:  
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unde Tmq este temperatura termodinamicã din procesele 4r – 5t şi 2r – 3t. 

Ireversibiltatea externã poate fi de asemenea inclusã în eficienţa 
frigorificã ireversibilã prin intermediul eficienţelor termice ireversibile 
(entropice) ale schimbãtoarelor de cãldurã ce intermediazã relaţiile termice 
cu sursele externe.  
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unde T0 şi T < T0 sunt temperaturile surselor termice externe, respectiv caldã 
– mediul ambiant şi rece – incinta frigorificã. 
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 q
tr

max sTmQ Δ⋅⋅=− && 54  este fluxul termic reversibil maxim ce ar putea fi 
primit de la sursa rece când A respectiv NTUS tind spre infinit, 

0,0
32

q
tr

min sTmQ Δ⋅⋅=− &&  este fluxul termic reversibil minim ce ar putea 

fi cedat sursei calde când A0 respectiv NTUS0 tind spre infinit. 

Eficienţa frigorificã ireversibilã ce include explicit şi ireversibiltatea 
externã capãtã forma finalã: 

1
1

1

1

,,
,

,00
, −⋅⋅τ

=
−

ε
ε

=ε=
intirevextirev

intirev
irev

irev
irevfirev NNN

T
T

COP  

unde 1,0
, >

ε
ε

=
irev

irev
extirevN  este numãrul ireversibilitãţii externe. Ciclul 

frigorific ideal are ambele numere minime şi egale cu unitatea, e vorba de 
ciclul Carnot ideal. 

 
CONCLUZII 

 Coeficientul de performanţa energeticã ireversibilã (de performanţã 
termodinamicã) are o relaţie generalã pentru ciclurile reale de bazã.  

 Generarea globalã de entropie prin ireversibilitate, la aceste cicluri, este 
vizualizatã direct doar prin cele douã numere ale ireversibilitãţii, interne 
şi externe. 

 Eficienţa termicã ireversibilã (entropicã) a schimbãtoarelor de cãldurã 
de suprafaţã ce intermediazã relaţiile termice cu sursele externe are o 
semnificaţie unicã ce ţine cont de “utilitatea” fluxurilor termice, astfel: 

a) la ciclurile motoare cãldura consumatã de la sursa caldã este 
energia utilã ce menţine în viaţã ciclul motor şi ca urmare
( )consummaxirev QQ && ⋅ε= , εirev < 1; cãldura cedatã sursei reci are 
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semnificaţia unei energii deşeu/epuizate, respectiv 
( )

deseuminirev QQ && ⋅ε= ,00 , ε0,irev > 1;  

b) la ciclurile frigorifice frigul produs este raţiunea menţinerii în 
viaţã a ciclului, respectiv ( )consummaxirev QQ && ⋅ε= , εirev < 1; cãldura 
cedatã sursei calde – mediul exterior are o semnificaţie 
asemãnãtoare unei energii deşeu, respectiv 
( )

deseuminirev QQ && ⋅ε= ,00 , ε0,irev > 1. 

 Metoda coeficientului de performanţã ireversibil poate fi extinsã şi la 
ciclurile complexe, ex. cicluri combinate, trigenerare, etc. Trebuie 
acordatã o foarte mare atenţie la dependenţele dintre variaţiile de 
entropie ale agentului de lucru din interacţiunile termice cu exteriorul. 
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